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El objeto de este proyecto es el diseño y cálculo de un reductor de velocidad 
con unas características concretas. Estará disponible en un catálogo de reductores 
para su posible compra para el cliente que lo desee adquirir. 
El objetivo de un reductor de velocidad es conseguir, mediante una serie de 
engranajes y ejes, un par concreto a la salida para el accionamiento de una máquina 
industrial, partiendo en el eje de entrada de un par menor y una alta velocidad de giro 
del motor eléctrico y, de esta forma, reducir esta velocidad inicial y aumentar la fuerza 
o par a la salida, manteniendo de la forma más eficiente la potencia del reductor. 
Este reductor, concretamente, posee las siguientes características: 
 Velocidad de giro del motor eléctrico = 1400 rpm 
 Relación de transmisión global = 8,5 
 Par máximo a la salida del reductor = 1900 Nm 
2. ESTUDIO DE NECESIDADES 
2.1 NECESIDADES DE PAR Y VELOCIDAD 
 Este reductor se ha diseñado para cumplir una serie de características descritas 
en el apartado anterior. Conociendo dichas características, podremos conocer el par 
que transmitirá el motor eléctrico al eje de entrada, el cual será de 223,79 Nm. 
 Por otro lado, la velocidad del eje de salida cuando se esté transmitiendo el par 
máximo en dicho eje será aproximadamente de 164,90 rpm.  
2.2 CONDICIONES DE TRABAJO Y TEMPERATURA 
 El reductor de velocidad trabajará en temperaturas ambientales normales, 
oscilando entre los 20°C y 30 °C, con una media de 25 °C. 
 Tanto el motor eléctrico acoplado al eje de entrada como la máquina industrial 
que irá acoplada en el eje de salida estarán sometidos a choques ligeros durante su 
funcionamiento. 
 Por otro lado, la contaminación a la que estará sometido el reductor será 
relativamente baja, teniendo una limpieza normal. 
2.3 CONDICIONES DE MANTENIMIENTO Y SUSTITUCIÓN 
 El aceite del reductor se sustituirá cada 3000 horas de funcionamiento, 
aconsejando su revisión bimestral.  
 Los rodamientos serán sustituidos cada 50000 horas de trabajo según el uso del 
reductor de velocidad. 




2.4 CONDICIONES DE DISEÑO Y PRECIO 
 El reductor se diseñará de tal forma que sea lo más compacto posible para 
evitar que ocupe mucho espacio y evitar el sobrecoste de los materiales utilizados 
siempre garantizando la fiabilidad de dichos materiales. 
3. SOLUCIONES ALTERNATIVAS 
Para conseguir el par y velocidad que necesitamos en el eje de salida, suele ser 
bastante común utilizar elementos de transmisión para conseguir las necesidades de la 
máquina arrastrada. Estos elementos de transmisión consiguen disminuir la velocidad 
en el eje de salida y aumentar el par respecto al que transmite el motor eléctrico por lo 
que, según el tipo de transmisión mecánica atendiendo a sus principios básicos de 
funcionamiento, se puede hacer una clasificación. 
3.1 TRANSMISIONES POR ROZAMIENTO, CORREAS 
 Este tipo de transmisión tiene un rendimiento comprendido entre el 85% y 
98%. No tiene una relación de velocidades exacta y depende de la potencia que se 
transmite, como consecuencia del deslizamiento entre la correa y la polea. 
 Este tipo de transmisiones, como todas, tiene sus ventajas y desventajas: 
Ventajas: 
 Coste reducido y bajos requerimientos en el posicionamiento de los árboles. 
 Funcionamiento silencioso. 
 Absorción óptima de los choques sufridos y protección contra las sobrecargas. 
Desventajas: 
 Relación de transmisión inexacta y dependiente de la carga. 
 Se sobrecargan los cojinetes debido a la necesidad de la tensión previa. 
 Duración limitada. 
 Son sensibles al ambiente y a las condiciones climatológicas. 
3.1.1 CORREAS PLANAS  
 Se utilizan entre árboles paralelos y cruzados y se emplean para aplicaciones de 
una alta velocidad de trabajo o que requieran el paso por poleas de pequeño radio.  
 Tienen un rendimiento cerca del 85 %. Gracias a su facilidad para patinar 
actúan como elemento de protección frente a sobrecargas. 
 




3.1.2 CORREAS TRAPEZOIDALES 
 Para la misma fuerza de presión poseen una capacidad de transmisión hasta 
tres veces superior a las correas planas por lo que los cojinetes están menos 
sobrecargados. Arrancan con más suavidad y con menor deslizamiento. 
 Se utilizan solamente entre árboles paralelos y el rango de velocidades en este 
tipo de correas oscila entre los 2 y 50 m/s. Pueden utilizarse más de una correa 
funcionando en paralelo y pueden alcanzar un rendimiento del 98 %, aunque 
disminuirá si aparece deslizamiento si no se comprueba la tensión de la correa 
periódicamente 
3.2 TRANSMISIONES FLEXIBLES POR ENGRANE 
3.2.1 CADENAS 
 Se utilizan entre árboles paralelos y pueden transmitir mayores fuerzas que las 
correas con ángulos menores de abrazamiento y menores distancias entre ejes. Los 
rendimientos van del 97 % al 98 %. 
Ventajas: 
 El coste es menor respecto a los engranajes 
 Mantienen una relación de transmisión constante. 
 Posibilidad de accionar más de una rueda con una sola cadena. 
Desventajas: 
 Duración limitada. 
 Limitaciones de potencia y velocidad de funcionamiento hasta 15 m/s. 
 Ocupan mucho espacio. 
 Necesitan lubricación. 
 No trabajan elásticamente. 
 Son más caras que las correas. 
Existen varios tipos de cadenas pero las más utilizadas en la industria son las 
cadenas de rodillos y las cadenas dentadas. En condiciones normales, una cadena 
debería aguantar 15000 horas. 
3.2.2 CORREAS DENTADAS O SÍNCRONAS 
 Con este tipo de correas se pueden conseguir ventajas parecidas a las de las 
cadenas pero eliminando los problemas de lubricación y pudiendo trabajar a 
velocidades superiores. Como desventaja, necesitan mayor espacio que las cadenas.  
 Estas transmisiones alcanzan rendimientos del 98 %, requieren menos 
mantenimiento que los otros tipos de correas, pero hacen más ruido y son menos 
adecuadas para las cargas de impacto. Pueden trabajar hasta temperaturas de 80°C. 




3.3 TRANSMISIONES POR CONTACTO DIRECTO, ENGRANAJES 
 Constituyen el tipo de transmisiones más utilizado ya que sirven para una gran 
variedad de potencias, velocidades y relaciones de transmisión. 
Ventajas: 
 Relación de transmisión no varía, es constante. 
 Alta fiabilidad y larga duración. 
 Dimensiones reducidas. 
 Alto rendimiento. 
 Mantenimiento reducido. 
 Capacidad para soportar sobrecargas. 
Desventajas: 
 Coste elevado. 
 Altos ruidos durante su funcionamiento. 
 Transmisión muy rígida. 
Tipos de transmisiones por engranajes: 
a. Transmisiones por engranajes cilíndricos: Se utilizan entre árboles paralelos 
con relaciones de transmisión de hasta 8 aproximadamente. Pueden ser de 
dentado recto o helicoidal. El rendimiento en cada etapa es del 95 % al 99 %. Si 
se desea un engrane silencioso se recurre al dentado helicoidal. 
b. Transmisiones por engranajes cónicos: Se utilizan entre árboles que se cortan y 
con relaciones de transmisión de hasta 6. Para altas exigencias se utiliza un 
dentado en espiral. 
c. Transmisiones por engranajes cónicos desplazados: Se utilizan entre árboles 
cruzados cuando la distancia entre ellos es pequeña para evitar que hagan 
tanto ruido aunque tienen un menor rendimiento que los cónicos normales. 
d. Transmisiones por tornillo sin fin: Se utiliza con árboles cruzados y altas 
relaciones de transmisión con rendimientos entre el 45 % y el 97 %, 
disminuyendo al aumentar la relación de transmisión. 
e. Transmisiones por engranajes cilíndricos helicoidales cruzados: Se utilizan 
también entre árboles cruzados y solo se utilizan cuando están sometidos a 
pares reducidos y con relaciones de transmisión de 1 hasta 5. 
 
 




4. DESCRIPCIÓN DE LA SOLUCIÓN ADOPTADA 
La solución finalmente escogida para el diseño de este reductor de velocidad ha 
sido la de una transmisión por contacto directo mediante engranajes cilíndricos de 
dientes helicoidales ya que tienen un alto rendimiento y son más silenciosos que los 
engranajes cilíndricos de dientes rectos, además de que son capaces de transmitir una 
alta relación de transmisión como es nuestro caso y requieren un bajo mantenimiento. 
4.1 DESCRIPCIÓN GENERAL DEL REDUCTOR 
Como ya se ha dicho anteriormente, uno de los requisitos del reductor era que 
la relación de transmisión total debía de ser de i= 8,5. Como es una relación bastante 
alta, se ha decidido diseñar un reductor de velocidad con dos etapas con el fin de 
reducir el tamaño de los engranajes y hacerlo más compacto. La primera etapa tendrá 
una relación de transmisión de i1 = 3 y la segunda algo menor con i2 = 2,83. 
A la hora de calcular el diámetro de los árboles, se procederá al cálculo 
mediante el criterio de rigidez torsional previamente. Pero también se tendrá en 
cuenta posteriormente la deflexión lateral de los ejes y el diseño a fatiga para que 
cumpla todos los requisitos. Si en alguno de estos tres casos no cumple con los 
requisitos mínimos, se cambiará el material inicialmente utilizado para los árboles por 
uno de mejores características o bien se aumentará el grosor de los árboles. 
Algo parecido se hará para calcular el ancho mínimo de los engranajes, para el 
cual tendremos un coeficiente de seguridad X = 1,4. Se busca que el coeficiente de 
seguridad a flexión sea superior al coeficiente de seguridad por fallo superficial, ya que 
el fallo por flexión es catastrófico y no da señales, mientras que el fallo superficial es 
progresivo y avisa del problema, originando ruido y vibración. 
 Las uniones entre los árboles y los engranajes se realizarán mediante chavetas 
de tipo perfilado. Para sujetar axialmente todos los elementos que irán montados 
sobre los árboles, se utilizarán tanto anillos de retención como cambios de sección en 
el eje como casquillos. Todos estos elementos, incluido los chaveteros para el 
alojamiento de las chavetas, introducirán un concentrador de tensiones que 
tendremos en cuenta a la hora del diseño del reductor de velocidad. 
Para evitar pérdidas por fricción en los ejes, se van a instalar unos apoyos 
llamados cojinetes o rodamientos, concretamente se van a utilizar unos rodamientos 
de rodillos cónicos de una sola hilera. Se instalaran dos por eje. Se ha escogido este 
tipo de rodamientos por las cargas axiales que producen los engranajes ya que el 
dentado de tipo helicoidal siempre producirá una carga axial y de esta forma 
podremos compensar estas cargas, mediante el uso de este tipo de rodamientos. En 
cada árbol, un rodamiento actuará como fijo y el otro como libre. 




La lubricación de todos los elementos se realizará con aceite (ISO VG 460) por 
barboteo, el aceite será salpicado hacia los rodamientos por los dientes de los 
engranajes. Dicho aceite deberá cubrir parcialmente los engranajes, para ello, 
dispondrá de un visor de nivel para comprobar que siempre haya la cantidad adecuada 
de aceite. Se podrá llenar y vaciar este aceite a través de dos tapones situados en la 
parte superior e inferior del reductor, respectivamente. 
Para evitar que dicho aceite salga hacia el exterior del reductor, se dispondrán 
de unos retenes de goma sobre el eje de entrada y salida y unas juntas de 
estanqueidad entre las dos partes que conforman la carcasa del reductor. 
4.2 DESCRIPCIÓN DE LOS ENGRANAJES 
Un engranaje es un conjunto de, al menos, dos o más ruedas dentadas que 
permiten transmitir un par y una velocidad de un componente al otro. El engranaje 
básico se compone de dos elementos: una rueda, generalmente de mayor tamaño, y 
un piñón. La rueda motriz o conductora se llama piñón y la rueda conducida se llama 
rueda. 
A la hora de definir los diámetros de las ruedas hemos de tener en cuenta su 
módulo, el cual se define como el cociente entre el diámetro primitivo d y el número 
de dientes z. El diámetro primitivo es aquel que define el diámetro de los engranajes si 
fueran ruedas de fricción. El diámetro exterior es el diámetro primitivo más la altura 
del adendo y el diámetro de fondo equivale al diámetro primitivo menos la altura del 
dedendo. 
 A su vez el adendo se corresponde a 1 vez el módulo y el dedendo a 1,25 veces 
el módulo. Hay que tener en cuenta que al tratarse de engranajes cilíndricos de 
dientes helicoidales, habrá que diferenciar entre el módulo normal y el aparente. 
4.2.1 ETAPA 1 DEL REDUCTOR 
 La primera etapa consta del piñón del eje de entrada y la rueda del eje 
intermedio y tiene las siguientes características: 
Primera etapa 
Relación transmisión 3 
Módulo 4 mm 
Número dientes piñón 17  
Número dientes rueda 51 
Diámetro primitivo piñón 72,36 mm 
Diámetro primitivo rueda 217,09 mm 
Ángulo presión 20° 
Ángulo inclinación 20° 
Anchura engranajes 38 mm 
Tabla nº1 Características primera etapa 




 Por otro lado, el material que se ha utilizado para la fabricación de los 
engranajes de la primera etapa ha sido un acero templado y revenido 42CrMo4: 
 Resistencia a tracción (Su) = 1120 MPa 
 Límite de fluencia (Sy) = 1040 MPa 
 Dureza superficial = HB 321 
4.2.2 ETAPA 2 DEL REDUCTOR 
La segunda etapa consta del piñón del eje de intermedio y la rueda del eje de 
salida y tiene las siguientes características: 
Segunda etapa 
Relación transmisión 2,83 
Módulo 5 mm 
Número dientes piñón 18  
Número dientes rueda 51 
Diámetro primitivo piñón 95,78 mm 
Diámetro primitivo rueda 271,37 mm 
Ángulo presión 20° 
Ángulo inclinación 20° 
Anchura engranajes 69 mm 
Tabla nº2 Características segunda etapa 
Para la fabricación de los engranajes de la segunda etapa se ha utilizado un 
acero templado y revenido: 42CrMo4. 
 Resistencia a tracción (Su) = 1120 MPa 
 Límite de fluencia (Sy) = 1040 MPa 
 Dureza superficial = HB 321 
4.3 DESCRIPCIÓN DE LOS EJES 
 El reductor consta de tres ejes o árboles, el árbol del eje de entrada, intermedio 
y salida, los cuales transmiten el movimiento a los piñones y ruedas que van sujetos a 
ellos mismos mediante los chaveteros y chavetas. 
 Los ejes deben de ser capaces de ser lo suficientemente resistentes como para 
evitar sufrir algún fallo por fatiga y deben de aguantar las deformaciones mínimas 
permitidas tanto por deflexión lateral como por rigidez torsional.  
Las propiedades de todos los materiales utilizados las podemos encontrar en el 
anexo de tablas “Tabla nº 3”. 
 
 




4.3.1 EJE DE ENTRADA 
 Este eje recibe la fuerza inicial del motor eléctrico y gira a 1400 rpm y tiene un 
par de 223,79 Nm. En el anexo de cálculos podemos comprobar que finalmente el 
diámetro calculado para nuestro eje de entrada ha sido de 35 mm. El criterio escogido 
ha sido el de rigidez torsional puesto que es más restrictivo que los otros dos criterios: 
fatiga y deflexión lateral. 
 El material utilizado para la fabricación del eje de entrada ha sido un acero 
laminado forjado 34CrNiMo6: 
 Resistencia a tracción (Su) = 1300 MPa 
 Límite de fluencia (Sy) = 860 MPa 
 Dureza superficial = HB 401 
4.3.2 EJE INTERMEDIO 
Este eje recibe la fuerza a través de la rueda del eje intermedio y la transmite al 
piñón del eje intermedio para este a su vez transmitírsela a la rueda del eje de salida. 
Gira a 466,67 rpm y tiene un par de 671,38 Nm. En el anexo de cálculos podemos 
comprobar que finalmente el diámetro calculado para el eje intermedio ha sido de 50 
mm. El criterio escogido ha sido el de rigidez torsional puesto que es más restrictivo 
que los otros dos criterios: fatiga y deflexión lateral. 
El material utilizado para la fabricación del eje intermedio ha sido un acero 
laminado forjado 34CrNiMo6: 
 Resistencia a tracción (Su) = 1300 MPa 
 Límite de fluencia (Sy) = 860 MPa 
 Dureza superficial = HB 401 
4.3.3 EJE DE SALIDA 
Este eje recibe la fuerza a través del piñón del eje intermedio ya que engrana 
con la rueda del eje de salida transmitiéndole una velocidad de 164,90 rpm y un par de 
1900 Nm. En el anexo de cálculos podemos comprobar que finalmente el diámetro 
calculado para el eje intermedio ha sido de 50 mm. El criterio escogido ha sido el de 
rigidez torsional puesto que es más restrictivo que los otros dos criterios: fatiga y 
deflexión lateral. 
 El material utilizado para la fabricación del eje de salida ha sido un acero 
normalizado 42CrMo4: 
 Resistencia a tracción (Su) = 950 MPa 
 Límite de fluencia (Sy) = 560 MPa 
 Dureza superficial = HB 277 
 




4.4 DESCRIPCIÓN DE LOS RODAMIENTOS 
Los rodamientos utilizados para ayudar a un funcionamiento más suave y mejor 
del reductor han sido todos ellos unos rodamientos de rodillos cónicos de una sola 
hilera. Se ha escogido este tipo de rodamientos con el fin de contrarrestar los 
esfuerzos axiales aparecidos en los engranajes. Todos los rodamientos han sido 
seleccionados de la página web del fabricante de rodamientos SKF: www.skf.com  
Todos los cálculos respecto a la selección de los siguientes rodamientos los 
podremos encontrar en el  anexo de cálculos apartado “6. SELECCIÓN RODAMIENTOS”: 
Rodamientos eje de entrada: 
 Rodamiento A: 33207 
 Rodamiento B: 31306 
 
Rodamientos eje intermedio: 
 Rodamiento A: 32209 
 Rodamiento B: 32209 
 
Rodamientos eje de salida: 
 Rodamiento A: 33114 
 Rodamiento B: JM 511946/910 
Todas las características de estos rodamientos las podemos encontrar en el 
anexo de tablas: “Tabla nº 20” hasta “Tabla nº 24”. 
4.5 DESCRIPCIÓN DE LAS CHAVETAS 
Para unir los engranajes con los ejes vamos a utilizar un sistema sencillo y fácil 
de utilizar, las chavetas. Éstas se colocan entre las ranuras de los chaveteros que están 
mecanizados en el eje y las ranuras mecanizadas en los engranajes de tal forma que al 
girar los ejes, giran solidariamente con las ruedas de los engranajes que tengan en su 
mismo eje transmitiéndoles el par y la velocidad de los mismos. Pero 
Las dimensiones de las chavetas están normalizadas según la norma UNE 
171012-1:1967 y las podemos encontrar en el anexo de tablas “Tabla nº 1”. 
Estas dimensiones dependen del diámetro del eje donde se alojan. En cuanto a 
la longitud de las chavetas, se puede estimar como 1,25 veces el diámetro del eje 
estudiado. 
 Chaveta eje de entrada: 44 mm de longitud, 10 mm de ancho x 8 mm de alto. 
 Chaveta eje intermedio: 63 mm de longitud, 14 mm de ancho x 9 mm de alto. 
 Chaveta eje de salida: 88 mm de longitud, 20 mm de ancho x 12 mm de alto. 
 




En cuanto al material utilizado para la fabricación de las chavetas, se ha 
decidido utilizar un acero menos resistente que el material de los engranajes y ejes ya 
que en caso de rotura, romperá la chaveta y no los ejes o los engranajes que son más 
caros de cambiar. 
Este material es un acero no aleado C45 normalizado con las siguientes 
propiedades mecánicas (todas ellas disponibles en el anexo de tablas “Tabla nº 3”): 
 Resistencia a tracción (Su) = 660 MPa 
 Límite de fluencia (Sy) = 390 MPa 
 Dureza superficial = HB 197 
 
4.6 DESCRIPCIÓN DE LOS ANILLOS DE SEGURIDAD 
Los anillos de seguridad están colocados a lo largo de los tres ejes sobre unas 
ranuras mecanizadas en el propio eje y nos permitirán bloquear el desplazamiento 
axial de algunos elementos que irán montados sobre el eje. También introducirán un 
concentrador de tensiones que tendremos en cuenta a la hora de diseñar los ejes. 
Los anillos de seguridad han sido seleccionados del fabricante “Rotorclip” 
directamente desde su página web www.rotorclip.com. Se han seleccionado los anillos 
DSH por su geometría sencilla. Podemos ver todas sus características en el anexo de 
tablas “Tabla nº 25”. 
Anillos de seguridad del eje de entrada: 
 Anillo DSH-35: Evita el desplazamiento axial del rodamiento A del eje de 
entrada. Espesor de 1,5 mm. 
 Anillo DSH-30: Evita el desplazamiento axial del rodamiento B del eje de 
entrada. Espesor de 1,5 mm. 
Anillos de seguridad del eje intermedio: 
 2 Anillos DSH-45: Evitan el desplazamiento axial de los rodamientos A y B del 
eje intermedio. Espesor de 1,75 mm. 
 Anillo DSH-50: Evita el desplazamiento axial del piñón del eje intermedio. 
Espesor de 2 mm. 
Anillos de seguridad del eje de salida: 
 Anillo DSH-70: Evita el desplazamiento axial del rodamiento A del eje de salida. 
Espesor de 2,5 mm. 
 Anillo DSH-65: Evita el desplazamiento axial del rodamiento B del eje de salida. 
Espesor de 2,5 mm. 




4.7 DESCRIPCIÓN DE LOS RETENES 
Estos elementos evitan que el aceite utilizado para lubricar el reductor salga 
disparado hacia afuera del mismo cuando está en funcionamiento. 
Los retenes que se van a gastar se colocan a la entrada del eje de entrada y de 
salida. Ambos retenes se han escogido del catálogo online del fabricante SKF y 
concretamente son los de tipo HMS5 fabricados con caucho de nitrilo, este material 
permite  una capacidad de obturación óptima en el alojamiento y evita que el retén se 
salga de su sitio durante la instalación. 
El retén del eje de entrada es el modelo HMS5 RG 35x47x6. 
El retén del eje de salida es el modelo HMS5 RG 70x90x10. 
 Las propiedades y características de estos retenes las podemos encontrar en el 
anexo de tablas “tabla nº 26” y “tabla nº 27”. 
4.8 DESCRIPCIÓN DE LOS CASQUILLOS 
 Los casquillos separadores sirven para fijar axialmente los elementos que hay 
en el eje montado. A diferencia de las chavetas o anillos de retención, estos no 
introducen un concentrador de tensiones. 
En el eje de entrada tenemos un primer casquillo encargado de separar el 
rodamiento A y el piñón de dicho eje y un segundo haciendo tope entre el piñón del 
eje de entrada y el cambio de sección de 35  a 40 mm. 
En el eje intermedio tenemos un primer casquillo haciendo tope entre el primer 
cambio de sección de 55 a 50 mm y la rueda del eje intermedio, un segundo casquillo 
que fija axialmente los dos engranajes, la rueda y piñón del eje intermedio ya que está 
situado en medio y el tercer casquillo haciendo la misma función que el primero pero 
con el piñón de dicho eje. 
Por último, en el eje de salida tenemos un casquillo encargado de separar la 
rueda del eje de salida y el rodamiento A y un segundo encargado de evitar que se 
desplace axialmente la rueda del eje de salida colocado entre ella y el cambio de 
sección de 70 a 75 mm. 








Longitud (mm) 6,9  6,5 8,5 16 8,5 16 11,5 
Diámetro interior (mm) 35 50 70 
Diámetro exterior (mm) 50 65 85 
Tabla nº3 Dimensiones casquillos separadores 




4.9 TAPONES DE LLENADO Y VACIADO Y VISOR DE NIVEL 
 Para rellenar y vaciar el lubricante cada vez que se haga un cambio de aceite se 
van a instalar dos tapones en la carcasa, uno de llenado y otro de vaciado. 
Ambos tapones han sido escogidos del catálogo del fabricante “Norelem” 
desde su página web www.norelem.com. 
El tapón de llenado estará situado en la parte superior de la carcasa para 
facilitar la comodidad del llenado y estará lo más accesible posible y dispondrá de un 
filtro de aire para evitar la entrada de partículas del aire que puedan contaminar el 
lubricante y de ventilación. Este tapón será el de referencia 28022-33018 de diámetro 
de perforación 18 mm. 
El de vaciado, en cambio, estará situado en la parte inferior de la base de la 
carcasa el cual tendrá un imán para atraer las posibles partículas metálicas que puedan 
haberse desprendido del reductor. Su referencia es la 28024-201415 con unas medidas 
de M14x1,5. 
Las propiedades y características de estos tapones las podemos encontrar en el 
anexo de tablas “tabla nº 28” y “tabla nº 29”. 
Por otro lado, tendremos un visor de nivel el cual estará situado en un lateral de la 
carcasa desde donde se podrá controlar el nivel de lubricante que tendrá nuestro 
reductor. El fabricante escogido para el visor es “Elesa+ganter” disponible en su 
catálogo en la página web www.elesa-ganter.es. El modelo escogido es el GN 743.5-11-
M16x1,5-B. 
Las propiedades y características del visor de nivel las podemos encontrar en el 
anexo de tablas “tabla nº 30”. 
4.10 DESCRIPCIÓN DE LA CARCASA 
 La carcasa envuelve todo el reductor y aísla todos los componentes del 
reductor del exterior. De esta forma está protegido ante cualquier partícula que 
pudiera dañar los engranajes o contaminar el lubricante. También soporta los 
esfuerzos que sufren los rodamientos ya que éstos lo transmiten a la carcasa. 
 La carcasa está fabricada de fundición gris EN-GJL-250 según la norma UNE-EN 
1561:2011 ya que esté tipo de material tiene una gran capacidad de amortiguamiento 
de las vibraciones cosa que vendrá bien para las posibles vibraciones que tengamos y 
está  dividida en dos partes, una superior y otra inferior, las cuales están unidas a 
través de una serie de tornillos así como una junta de sellado entre ambas partes de la 
carcasa para asegurar la estanqueidad del reductor de velocidad. 
 




 Esta fundición gris tiene las siguientes propiedades: 
 Resistencia a tracción (Su): 250 a 350 MPa 
 Límite elástico (Sy): 165 a 228 MPa 
 Dureza: 180 a 220 HB 
 Densidad: 7200 Kg/m3 
 
La carcasa se fabricará mediante moldeo en molde de arena y se mecanizará  
aquellas zonas dónde van alojados los rodamientos, las roscas donde irán los tornillos 
para juntar las dos partes de la carcasa y la ubicación de los tapones de llenado y 
vaciado. 
Se utilizará un espesor de pared de 5 mm para evitar un peso excesivo del 
reductor así como un gasto de material innecesario salvo en las partes donde vayan 
alojados los rodamientos y los tapones de llenado y vaciado. 
Para el acabado exterior de la carcasa, se le dará una base de pintura de color 
azul marino (RAL 5017) para protegerlo contra la corrosión. 
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En este apartado de este proyecto se pretende detallar los cálculos realizados 
para el diseño de un reductor de velocidad con unas características y unas condiciones 
de funcionamiento concretas explicadas en la memoria del proyecto.  
2. DATOS INICIALES 
Las características iniciales que sabemos del reductor a diseñar son las 
siguientes: 
1. Velocidad de entrada: 1400 rpm 
2. Par torsor a la salida: 1900 Nm 
3. Relación de transmisión total: 8,5 
4. Número de etapas: 2 
3. DISEÑO DE LOS ENGRANAJES 
3.1 RELACIÓN DE TRANSMISIÓN DE CADA ETAPA 
Antes que nada, debemos estimar las relaciones de transmisión de las dos 
etapas, para ello, una primera aproximación se calcula como la raíz cuadrada de la 
relación total de transmisión del reductor, es decir: 
       √          
Una vez sabemos esto, podemos aproximar un valor cercano a este, siempre y 
cuando el producto entre ambas respete la relación de transmisión total buscada, en 
nuestro caso seleccionamos las siguientes relaciones de transmisión: 
                                                                                            
3.2 CARACTERÍSTICAS DE LOS EJES 
Una vez conocidas las relaciones de transmisión de cada etapa y sabiendo la 
velocidad de entrada del motor eléctrico y el par torsor a la salida, podemos saber las 
velocidades y pares de cada eje mediante las siguientes dos fórmulas: 
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El resultado se muestra en la siguiente tabla:     
EJE W(rpm) T(Nm) 
Entrada 1400,00 223,79 
Intermedio 466,67 671,378 
Salida 164,90 1900,00 
Tabla nº 1 Características principales ejes  
3.3 CÁLCULO DIÁMETROS EJE POR RIGIDEZ TORSIONAL 
A la hora de diseñar un reductor, es recomendable comenzar el diseño 
partiendo de los diámetros obtenidos por rigidez torsional en aquellas secciones 
sometidas a un momento torsor.  
En nuestro caso, vamos a determinar una deformación torsional máxima de 
1,5°/m y, a continuación, por otro lado, vamos a limitar la deformación torsional a 1° 
en una longitud de 20 veces el diámetro. Escogiendo como resultado final el valor más 
restrictivo, es decir, el diámetro mayor de los dos. 
La fórmula que nos permite calcular el diámetro de los ejes es la siguiente: 
  
   
   
 




    
      
 
Donde   es el módulo de rigidez torsional del material del eje, en nuestro caso 
el acero, y conociendo el módulo de elasticidad (E) y el coeficiente de poisson (v), 
podemos determinar este valor con la ayuda de la siguiente fórmula: 
  
 
  (   )
 
Por otro lado,   es la deformación angular producida por un momento torsor  , 
sobre una longitud L, donde la única incógnita es el diámetro   de nuestro eje. 




 Tabla nº2 Diámetro mínimo ejes 
EJE D para 1,5°/m (m) D para 1° (m) D (mm) 
Entrada 0,03237769 0,0320653 35 
Intermedio 0,04261144 0,0462461 50 
Salida 0,05526788 0,0654140 70 




Donde, en la última columna, podemos observar el valor redondeado del 
diámetro inicial mínimo que debería tener cada uno de los tres ejes. 
3.4 TAMAÑO DE LOS ENGRANAJES 
Una vez obtenido el diámetro de los ejes en las secciones sometidas a torsión 
se procederá a determinar el diámetro de los engranajes. Se estimará primero el 
diámetro de la circunferencia primitiva de los piñones y luego, multiplicando por el 
valor de la relación de transmisión de cada etapa, se obtendrá el diámetro de cada una 
de las ruedas. 
Para proceder al cálculo de estos diámetros, primero hemos de definir el 
ángulo de presión normal (  ) y el ángulo de inclinación ( ) puesto que se trata de un 
dentado helicoidal. En nuestro caso, vamos a utilizar para ambos 20°. 
Por otro lado, hemos de tener en cuenta el número mínimo de dientes del 
piñón para que no se produzca interferencia. La expresión para calcular este valor para 
el caso de dientes helicoidales es la siguiente: 
     
      ( )
    (  )
 
Siendo    el ángulo de presión tangencial: 
  (  )  
  (  )
    ( )
 
De la misma forma, se tendrá en cuenta que las ruedas a diseñar no han de 
tener un número excesivo de dientes. Con todo esto, los valores límites de nuestros 
engranajes serán los siguientes: 
                   
                 
Como vamos a utilizar un dentado helicoidal, es necesario calcular el modulo 
aparente  : 
   
  
    ( )
 
La expresión a utilizar para el cálculo del diámetro de los piñones de cada una 
de las etapas es la siguiente: 
                       
  




Donde    es la profundidad en el cubo del chavetero y lo podemos sacar del 
anexo de tablas “Tabla nº 1”. 
Para sacar los diámetros de los engranajes, utilizaremos los módulos 
estandarizados de engranajes: 
Tabla nº3 Módulos estandarizados (mm) 
La utilización de tamaños de módulo pequeños planteará probablemente un 
número de dientes excesivo en la rueda o incluso en el piñón, lo que impediría 
directamente la utilización de dichos módulos. En el otro extremo, si el tamaño del 
módulo es grande puede aparecer el problema de interferencia puesto que tendremos 
pocos dientes en el engranaje. 





Una vez calculado este valor, redondearemos al número entero más cercano y 
recalcularemos el diámetro del engranaje. Para calcular el diámetro y número de 
dientes de la rueda, utilizaremos la relación de transmisión de cada etapa y 
procederemos de la misma forma.  
Todo esto lo haremos para la etapa 1 y 2 obteniendo las siguientes tablas que 
nos mostraran los posibles módulos y diámetros de los engranajes: 
Tabla nº4 Selección de posibles engranajes etapa 1 
 
 
mn mt d1* (mm) z1* z1 d1 (mm) z2* z2 d2(mm) i Valoración
0,8 0,851 47,600 55,912 56 47,675 168,000 168 143,025 3,000 z2>150
1 1,064 49,100 46,139 46 48,952 138,000 138 146,857 3,000 Válido
1,25 1,330 50,975 38,321 38 50,548 114,000 114 151,645 3,000 Válido
1,5 1,596 52,850 33,109 33 52,677 99,000 99 158,030 3,000 Válido
2 2,128 56,600 26,593 27 57,466 81,000 81 172,397 3,000 Válido
2,5 2,660 60,350 22,684 23 61,190 69,000 69 183,571 3,000 Válido
3 3,193 64,100 20,078 20 63,851 60,000 60 191,552 3,000 Válido
4 4,257 71,600 16,820 17 72,364 51,000 51 217,092 3,000 Válido
5 5,321 79,100 14,866 15 79,813 45,000 45 239,440 3,000 Válido
6 6,385 86,600 13,563 14 89,391 42,000 42 268,173 3,000 Interferencia




 Tabla nº5 Selección de posibles engranajes etapa 2 
3.5 SELECCIÓN DEL LUBRICANTE 
Para calcular la viscosidad del lubricante a utilizar es necesario conocer las 
dimensiones de los engranajes. Sin embargo, para evaluar las dimensiones del 
engranaje resulta necesario conocer el lubricante utilizado. Por lo tanto, supondremos 
inicialmente un lubricante, y una vez finalizado el dimensionado del engranaje se 
comprobará que ese lubricante es el correcto mediante el método United.  
Vamos a emplear inicialmente un aceite ISO VG 460 con temperatura ambiente 
entre 20°C y 50°C. Para evaluar la anchura del engranaje, es necesario conocer la 
viscosidad cinemática del lubricante a 40°C. Para este lubricante a esa temperatura 
tiene una viscosidad de 460 mm2/s según se aprecia en el anexo de tablas “Tabla nº 2”. 
3.6 CÁLCULO DE LA ANCHURA DE LOS ENGRANAJES 
3.6.1 SELECCIÓN DEL MATERIAL 
Una vez calculados los posibles módulos, y descartados aquellos en los que no 
cumplen los requisitos, procederemos a calcular el ancho de los engranajes. Para ello, 
antes que nada, debemos seleccionar el material que vamos a utilizar para su 
fabricación. Los tipos de materiales disponibles los podemos ver en el anexo de tablas 
“Tabla nº 3”. 










42CrMo4 1120 1040 321 





mn mt d1* (mm) z1* z1 d1 (mm) z2* z2 d2(mm) i Valoración
1 1,064 65,100 61,174 61 64,915 172,630 173 184,103 2,836 z2>150
1,25 1,330 66,975 50,349 50 66,511 141,500 142 188,892 2,840 Válido
1,5 1,596 68,850 43,132 43 68,639 121,690 122 194,745 2,837 Válido
2 2,128 72,600 34,111 34 72,364 96,220 96 204,322 2,824 Válido
2,5 2,660 76,350 28,698 29 77,153 82,070 82 218,156 2,828 Válido
3 3,193 80,100 25,090 25 79,813 70,750 71 226,670 2,840 Válido
4 4,257 87,600 20,579 21 89,391 59,430 59 251,146 2,810 Válido
5 5,321 95,100 17,873 18 95,776 50,940 51 271,365 2,833 Válido
6 6,385 102,600 16,069 16 102,161 45,280 45 287,328 2,813 Válido
8 8,513 117,600 13,813 14 119,188 39,620 40 340,537 2,857 Interferencia




3.6.2 RESUMEN MÉTODO DE DISEÑO 
Se busca que el coeficiente de seguridad a flexión sea superior al coeficiente de 
seguridad por fallo superficial, ya que el fallo por flexión es catastrófico y no da 
señales, mientras que el fallo superficial es progresivo y avisa del problema, originando 
ruido y vibración creciente en el funcionamiento de los engranajes. Traducido a una 
sola ecuación: 
        
Por lo tanto lo primero a considerar es establecer un coeficiente de seguridad, 
en nuestro caso X=1,4. 
 Lo siguiente será calcular el ancho por fallo superficial y con ese ancho 
obtenido se calcula el coeficiente que se tendría a flexión. Si cumple la ecuación 
descrita arriba, se realiza la siguiente comprobación: 
            y                
Si cumple ambas condiciones, el diseño es correcto, sino habrá que cambiar el 
tipo de material o modificar el coeficiente de seguridad. 
3.6.3 CÁLCULO A TENSIÓN SUPERFICIAL 
Para buscar el ancho “b” de nuestro engranaje, debemos estimar como ya 
hemos dicho un coeficiente de seguridad, que en este caso será igual que el 
coeficiente de seguridad a fallo superficial, por lo que esto nos dará el ancho del 
engranaje a fallo superficial, es decir: 
        
Por otro lado, este coeficiente de seguridad frente al deterioro por presión 
superficial relativo a la fuerza tangencial transmitida se define como: 
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Donde SHP es la tensión de contacto máxima admisible y se puede expresar 
como: 









Si analizamos cada uno de sus términos tenemos los siguientes componentes: 
    = Tensión de contacto límite del material durante 5·10
7 ciclos de carga que 
depende a su vez de la dureza del material escogido en Brinell HB. Esta tensión 
límite se puede calcular con la siguiente ecuación: 
 
          
 
Donde x es la dureza del material en Brinell HB y A y B son las constantes que 
podemos ver en el anexo de tablas “Tabla nº 4” y dependen del material escogido. 
 
    = Coeficiente de duración, función del material y la duración deseada, para 
vidas infinitas toma el valor de 1. 
 
    = Coeficiente de viscosidad del lubricante, considera la influencia de la 
viscosidad en el comportamiento de la película de aceite de lubricante, se 
calcula como: 
       
  (     )
(    
   
   
)
  
Donde v40 es la viscosidad a 40°C, es decir, 460 mm
2/s y     = 0,83 puesto que 
en nuestro caso  SHL ≤ 850 N/mm2. 
 
    = Coeficiente de rugosidad, tiene en cuenta la rugosidad superficial y se 
puede definir la rugosidad media como: 
 
   




Siendo RZ1 y RZ2 las rugosidades medias del piñón y de la rueda respectivamente 
y se pueden obtener del anexo de tablas “Tabla nº 5”.  
El coeficiente de rugosidad se calcula como: 
   (
 
    
)
   
 
Y CZR toma un valor de 0,15 ya que la tensión de contacto límite del material 
SHL≤850 N/mm
2. 




Por otro lado,      es: 





Siendo     
   
           
     
 
    = Coeficiente de velocidad, considera el efecto de la velocidad tangencial 
sobre la formación de la película de lubricante: 
 
       
  (     )





Donde V es la velocidad tangencial en m/s y CZV = CZL + 0,02. 
 
    = Coeficiente de relación de durezas, si el material de la rueda es el mismo 
que el piñón como en nuestro caso, este coeficiente es igual a la unidad. 
 
    = Coeficiente de tamaño, considera el efecto del tamaño en el fallo a fatiga 
del material pero en la ISO 6336 se considera su valor igual a la unidad. 
 
Por otro lado tenemos la tensión máxima debida a la presión superficial    y la 
podemos obtener de la siguiente fórmula: 
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 √              
Y si despejamos el ancho b que estamos buscando de la ecuación principal 
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Analicemos el resto de términos de esta ecuación: 
    = Fuerza tangencial que aparece en el punto de contacto entre la rueda y el 
piñón, siendo esta fuerza: 
 





    = Coeficiente de aplicación, el cual pondera las sobrecargas dinámicas 
debidas a factores externos al engranaje, estas dependen fundamentalmente 
del tipo de máquinas motriz y de la arrastrada. 
En nuestro caso, tanto la máquina motriz como la arrastrada es de choques 
ligeros por lo que este coeficiente será 1,35 como podemos ver en la “Tabla nº 6” del 
anexo de tablas. 
    = Coeficiente dinámico, tiene en cuenta las cargas dinámicas debidas a la 
vibración del piñón o la rueda sobre el árbol: 
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Donde K1 lo podemos obtener del anexo de tablas “Tabla nº 7” ya que siendo 
los dientes helicoidales y teniendo una QISO = 5, este valor vale 6,7. K2 para dientes 
helicoidales vale 0,0087 y por último: 
          
    
   
 √
  
    
       
     = Coeficiente de distribución de carga longitudinal, se calcula con la 
siguiente fórmula: 
 






Donde las constantes H1, H2, y H3 las podemos obtener del anexo de tablas 
“Tabla nº 8” sabiendo que la calidad QISO es de 5 y el ajuste es del tipo b,c. 
 
     =  Coeficiente de distribución de carga transversal, este coeficiente vale 1 
para un índice de calidad ISO 6 o mejor (menor) como es en nuestro reductor. 
 





    = Coeficiente geométrico, se calcula con la siguiente fórmula: 
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    = Coeficiente elástico, viene definido con la siguiente expresión: 
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Los valores de los módulos de Young y coeficientes de Poisson de las ruedas y 
piñones son del mismo tipo de material, acero, y podemos consultar estos valores en 
el anexo de tablas “Tabla nº 9”. 
 
    = Coeficiente de conducción, permite considerar el efecto producido por el 
reparto de carga entre varios dientes del engranaje, para dientes helicoidales 
utilizamos la siguiente fórmula: 
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    = Factor ángulo de hélice el cual considera el efecto producido por la 
inclinación del diente: 
   
 
√    
 
Con todos estos coeficientes podemos despejar el ancho que tendría nuestro 
engranaje. 
 




3.6.4 CÁLCULO A FLEXIÓN 
El siguiente paso es  calcular el coeficiente de seguridad a flexión con el ancho 
obtenido a fallo superficial y comprobar que sea mayor que el coeficiente de seguridad 
impuesto al principio a fallo superficial: 
   
   
  
 
Donde SFP es la tensión normal máxima admisible y se puede obtener como: 
                             
Veamos uno a uno cada término de la ecuación: 
     = Tensión a flexión límite del engranaje, obtenida para una duración de 
3 106 ciclos de carga 
Esta tensión límite se puede calcular con la siguiente ecuación: 
 
          
 
Donde x es la dureza del material en Brinell HB y A y B son las constantes que 
podemos ver en el anexo de tablas “Tabla nº 10” y dependen del material escogido. 
     = Coeficiente de concentración de tensiones, este coeficiente vale 2,1. 
 
     = Coeficiente de duración, dependiente del material y la duración deseada, 
en nuestro caso vale 1. 
 
      = Coeficiente de sensibilidad a la entalla relativo, considera las posibles 
diferencias entre el concentrador de tensiones del engranaje de referencia y el 
estudiado. Se puede estimar su valor mediante la siguiente expresión para el 
caso de aceros normalizados o templados: 
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      = Coeficiente de rugosidad relativa, depende de la rugosidad del material 
de los engranajes, como es un acero templado y revenido y RZ =1,4 µm, se 
calcula aplicando la siguiente fórmula: 
                 (    )
    
    = Coeficiente de tamaño, este coeficiente tiene en cuenta la disminución de 
resistencia al fallo a fatiga asociada al aumento del tamaño, para módulos 
iguales o menores a 5 como en nuestro caso este coeficiente vale 1. 
 
Por otro lado, el modelo de Lewis corregido nos permite evaluar el esfuerzo de 
flexión sobre la base del diente mediante esta ecuación: 
 
   
  
    
                                
Donde: 
     = Coeficiente de forma, depende de la geometría del diente, como el 
número de dientes virtual ZV se encuentra entre 18 y 400, se calcula aplicando 
esta expresión: 
 
            
           
 
    = Coeficiente de conducción, permite considerar la influencia de la relación 
de contacto frente al trabajo de flexión en el diente del engranaje: 
 
        (
    
  
) 
     = Coeficiente de concentración de tensiones en la base del diente, depende 
de la geometría del diente. Se utiliza la siguiente expresión: 
 
                  (  ) 
 
    = Factor de inclinación, función del índice de recubrimiento, para un ángulo 
de inclinación ( )  30° se calcula como: 
 
        (
 








    = Factor de espesor del aro, tiene en cuenta que la rotura puede producirse 
a causa de un diámetro del fondo del diente excesivamente próximo al 
diámetro del eje. 
 
Como 0,5         1,2 podemos utilizar esta expresión: 
 





     = Coeficiente de distribución de carga longitudinal, depende del cálculo a 
fallo superficial ya que el coeficiente correspondiente al trabajo a flexión del 
diente se obtiene desde el de presión superficial con la siguiente expresión: 
 
    (   )















Donde b y h son el ancho y la altura del diente, respectivamente. 
 
     = Coeficiente de distribución de carga transversal, al igual que en el cálculo 
a fallo superficial, este coeficiente vale 1. 
El coeficiente KA y KV son los mismos que en el caso a fallo superficial. 
Con todos estos coeficientes ya podemos calcular el coeficiente de seguridad a 
flexión y si es mayor que el coeficiente de seguridad a fallo superficial, el diseño será 
correcto siempre y cuando el ancho calculado esté comprendido entre 2 veces el 
diámetro del piñón y 0,25 veces el diámetro del piñón como podemos ver en el 











3.6.5 RESULTADO ANCHO SELECCIONADO 
Para nuestro engranaje hemos procedido a calcular con los módulos válidos definidos 
en el apartado 3.4 “TAMAÑO DE LOS ENGRANAJES” tanto para la etapa 1 como la 2, los anchos 
posibles que podrían tener nuestros engranajes. 
Para la etapa 1 obtenemos esta tabla: 
Tabla nº7 Posibles anchos etapa 1 
Para la etapa 1, hemos calculado 5 posibles anchos que mecánicamente son 
válidos a la hora del diseño del reductor, pero a la hora de decantarse por uno de 
estos, hay que tener en cuenta que cuanto más grande sea el módulo, mayor 
resistencia tendrá pero también tendrá un diámetro primitivo más grande 
encareciendo su fabricación y ocupando más espacio en la carcasa del reductor. Por 
otro lado, un módulo pequeño puede significar un nº de dientes de la rueda y del 
piñón excesivo y al mismo tiempo un ancho también excesivo. 
Para ver los cálculos del ancho finalmente seleccionado, en la siguiente tabla 
podemos ver mediante una hoja Excel proporcionada por el Departamento de 
Ingeniería Mecánica y de Materiales (DIMM), todos los cálculos necesarios ya vistos 







mn mt z1 d1 (mm) z2 d2(mm) b VALORACION Xf
1 1,064 46 48,952 138 146,857 DEMASIADO GRANDE CAMBIAR CAMBIAR
1,25 1,330 38 50,548 114 151,645 DEMASIADO GRANDE CAMBIAR CAMBIAR
1,5 1,596 33 52,677 99 158,030 DEMASIADO GRANDE CAMBIAR CAMBIAR
2 2,128 27 57,466 81 172,397 77 VÁLIDO 2,45
2,5 2,660 23 61,190 69 183,571 60 VÁLIDO 2,72
3 3,193 20 63,851 60 191,552 53 VÁLIDO 2,68
4 4,257 17 72,364 51 217,092 38 VÁLIDO 3,21
5 5,321 15 79,813 42 223,477 33 VÁLIDO 3,49




Tabla nº8 Hoja Excel resultado cálculo ancho etapa 1 
Por ello, el ancho escogido para la etapa 1 será el equivalente al de módulo 4 
con un ancho de 38 mm y un coeficiente de seguridad a flexión de 3,21. 
 
Datos generales Geometria dentado Resultados eje por Torsión
X 1,4 a t 21,17 º 0,3695 rad G 7,92E+10 N/m
2
Pot 32809,723 W b b 18,75 º 0,3272 rad T 223,79 N·m
i 3 m t 4,26 1,5 32,37769 mm
wpiñón 1400 rpm 146,61 rad/s b ini 72,364089 mm 1º en 20·d 32,0652717 mm
mn 4 mm h t 9,000 mm altura diente d 32,4 mm
b 20 º 0,3491 rad h 2 3,3 mm h chavetero cubo d1 71,6 mm estimado
an 20 º 0,3491 rad SR 10,38 mm SR/ht 1,15
d1 72,364089 mm
Datos generales Interferencia dentado helicoidal
Datos eje z1 17 dientes d1 real 72,36 mm z1min 14,41
E eje 2,06E+11 N/m
2
z2 51 dientes d2 real 217,09 mm
n eje 0,3 z1v 20,49 dientes Dc 144,73 mm
q /L max 1,5 º/m 0,0262 rad/m z2v 61,46 dientes Par (T) 223,79 N/m
d eje 35 mm F tang 6185,19 N Vz1/100R 0,855 m/s
Vtang 5,30 m/s i real= 3,0000
Datos Engranajes
Nº Material piñón = 7 Coef. a fallo superficial Coeficientes de tension a flexión Coef. de funcionamiento




2)0.5 ea 1,59 K2h 0,0087
n1 0,3 Zb 1,03 Ye 0,72 K3 1,77
Nº Material rueda = 7 Ysa1 1,67 Ysa2 1,93 KHa 1,00
Ac. aleado templado y revenido YB 1,06 KFa 1,00
E2 2,06E+05 N/mm2
n2 0,3 min max Cálculos previos material
HBr1 321 O.K. 200 360 rr 9,8
HBr2 321 O.K. 200 360 RzH 3,00 1,20
SHL1 794,5 N/mm
2 CZL1 0,83 CZL2 0,83
SFL1 323,4 N/mm2 CZV1 0,85 CZV2 0,85






Material a fallo superficial Material a flexión 0,7496 0,7496
n 40 460 mm
2/s ZN 1,000 YNT 1,000
Qiso 5 ZL1 1,136 ZL2 1,136 YST 2,100
K1 r 7,5 ZV1 0,965 ZV2 0,965 YdrT1 0,000 0,874 YdrT2 0,000 0,972
K1 h 6,7 ZR1 1,120 ZR1 1,120 YRrT1 1,097 YRrT2 1,097
Rz1 1,4 hm ZW 1 1,088 1 YX1 1,000 YX2 1,000
Rz2 1,4 hm SHP1 974,99 SHP2 974,99 N/mm2 SFP1 650,73 N/mm2 SFP2 723,78 N/mm2
Rz 1,4 hm
KA 1,35 bH= 48,8505 Ze
2·KHb·Kv  mm PIÑÓN
Datos para KHb Anchura a fallo superficial
Ajuste b,c bH0 eb Ze KHb KAFt/b Kva Kvb Kv bH
H1 1,100 72,36 1,97 0,79 1,288 115,39 1,127 1,101 1,101 43,61
H2 1,15E-04 43,61 1,19 0,79 1,170 191,47 1,088 1,066 1,066 38,36
H3 0,180 38,36 1,04 0,79 1,155 217,65 1,081 1,060 1,060 37,63
37,63 1,02 0,79 1,153 221,87 1,080 1,059 1,059 37,54
Otros coeficientes 37,54 1,02 0,79 1,153 222,44 1,080 1,059 1,059 37,53
Coef YdrT 37,53 1,02 0,79 1,153 222,52 1,080 1,059 1,059 37,52
A1 0 A2 0 37,52 1,02 0,79 1,153 222,53 1,080 1,059 1,059 37,52
B1 0 B2 0 37,52 1,02 0,79 1,153 222,53 1,080 1,059 1,059 37,52
Coef YR rT 37,52 1,02 0,79 1,153 222,53 1,080 1,059 1,059 37,52
Ref1 1,12 Ref2 1,12 37,52 1,02 0,79 1,153 222,53 1,080 1,059 1,059 37,52  O.K.
A1 1,674 A2 1,674 PIÑÓN
B1 -0,529 B2 -0,529
exp1 0,1 exp2 0,1 Coeficiente de seguridad a flexión Xdeseado = 1,40 d1 72,4 mm
Coef YX NF KFb Yb  sF piñón sF rueda XF bmin 18,1 mm
A1 1,03 A2 1,03 0,7708 1,116 0,83 202,43 175,01 3,21  O.K. bmax 144,7 mm
B1 -0,006 B2 -0,006 N/mm2 N/mm3 PIÑÓN
Cte1 0,85 Cte2 0,85 XF 3,21 4,14 b= 38 mm




Para la etapa 2 obtendremos la siguiente tabla: 
Tabla nº9 Posibles anchos etapa 2 
De la misma forma que para la etapa 1, a continuación  podemos ver  el cálculo 

















mn mt z1 d1 (mm) z2 d2(mm) b VALORACION Xf
1 1,064 61 64,915 173 184,103 DEMASIADO GRANDE CAMBIAR CAMBIAR
1,25 1,330 50 66,511 142 188,892 DEMASIADO GRANDE CAMBIAR CAMBIAR
1,5 1,596 43 68,639 122 194,745 DEMASIADO GRANDE CAMBIAR CAMBIAR
2 2,128 34 72,364 96 204,322 DEMASIADO GRANDE CAMBIAR CAMBIAR
2,5 2,660 29 77,153 82 218,156 DEMASIADO GRANDE CAMBIAR CAMBIAR
3 3,193 25 79,813 71 226,670 DEMASIADO GRANDE CAMBIAR CAMBIAR
4 4,257 21 89,391 59 251,146 84 VÁLIDO 2,95
5 5,321 18 95,776 51 271,365 69 VÁLIDO 3,04
6 6,385 16 102,161 45 287,328 59 VÁLIDO 3,13




Tabla nº10 Hoja Excel resultado cálculo ancho etapa 2 
En este caso, el ancho escogido para la etapa 2 será el equivalente al de módulo 
5 con un ancho de 69 mm y un coeficiente de seguridad a flexión de 3,04. 
 
 
Datos generales Geometria dentado Resultados eje por Torsión
X 1,4 a t 21,17 º 0,3695 rad G 7,92E+10 N/m
2
Pot 32809,723 W b b 18,75 º 0,3272 rad T 671,38 N·m
i 2,83 m t 5,32 1,5 42,61144 mm
wpiñón 466,66667 rpm 48,87 rad/s b ini 95,776 mm 1º en 20·d 46,2461243 mm
mn 5 mm h t 11,250 mm altura diente d 46,2 mm
b 20 º 0,3491 rad h 2 4,3 mm h chavetero cubo d1 96,1 mm estimado
an 20 º 0,3491 rad SR 12,34 mm SR/ht 1,10
d1 95,776 mm
Datos generales Interferencia dentado helicoidal
Datos eje z1 18 dientes d1 real 95,78 mm z1min 14,41
E eje 2,06E+11 N/m
2
z2 51 dientes d2 real 271,37 mm
n eje 0,3 z1v 21,69 dientes Dc 183,57 mm
q /L max 1,5 º/m 0,0262 rad/m z2v 61,46 dientes Par (T) 671,38 N/m
d eje 50 mm F tang 14019,76 N Vz1/100R 0,397 m/s
Vtang 2,34 m/s i real= 2,8333
Datos Engranajes
Nº Material piñón = 7 Coef. a fallo superficial Coeficientes de tension a flexión Coef. de funcionamiento




2)0.5 ea 1,60 K2h 0,0087
n1 0,3 Zb 1,03 Ye 0,72 K3 1,93
Nº Material rueda = 7 Ysa1 1,68 Ysa2 1,93 KHa 1,00
Ac. aleado templado y revenido YB 1,14 KFa 1,00
E2 2,06E+05 N/mm2
n2 0,3 min max Cálculos previos material
HBr1 321 O.K. 200 360 rr 12,8
HBr2 321 O.K. 200 360 RzH 3,00 1,44
SHL1 794,5 N/mm
2 CZL1 0,83 CZL2 0,83
SFL1 323,4 N/mm2 CZV1 0,85 CZV2 0,85






Material a fallo superficial Material a flexión 0,7496 0,7496
n 40 460 mm
2/s ZN 1,000 YNT 1,000
Qiso 5 ZL1 1,136 ZL2 1,136 YST 2,100
K1 r 7,5 ZV1 0,929 ZV2 0,929 YdrT1 0,000 0,879 YdrT2 0,000 0,972
K1 h 6,7 ZR1 1,135 ZR1 1,135 YRrT1 1,097 YRrT2 1,097
Rz1 1,4 hm ZW 1 1,088 1 YX1 1,000 YX2 1,000
Rz2 1,4 hm SHP1 951,25 SHP2 951,25 N/mm2 SFP1 654,53 N/mm2 SFP2 723,78 N/mm2
Rz 1,4 hm
KA 1,35 bH= 89,1817 Ze
2·KHb·Kv  mm PIÑÓN
Datos para KHb Anchura a fallo superficial
Ajuste b,c bH0 eb Ze KHb KAFt/b Kva Kvb Kv bH
H1 1,100 95,78 2,09 0,79 1,291 197,61 1,044 1,033 1,033 74,52
H2 1,15E-04 74,52 1,62 0,79 1,218 253,99 1,037 1,027 1,027 69,88
H3 0,180 69,88 1,52 0,79 1,204 270,83 1,036 1,026 1,026 69,02
69,02 1,50 0,79 1,201 274,24 1,036 1,025 1,025 68,86
Otros coeficientes 68,86 1,50 0,79 1,201 274,86 1,036 1,025 1,025 68,83
Coef YdrT 68,83 1,50 0,79 1,201 274,98 1,036 1,025 1,025 68,83
A1 0 A2 0 68,83 1,50 0,79 1,201 275,00 1,036 1,025 1,025 68,82
B1 0 B2 0 68,82 1,50 0,79 1,201 275,00 1,036 1,025 1,025 68,82
Coef YR rT 68,82 1,50 0,79 1,201 275,00 1,036 1,025 1,025 68,82
Ref1 1,12 Ref2 1,12 68,82 1,50 0,79 1,201 275,00 1,036 1,025 1,025 68,82  O.K.
A1 1,674 A2 1,674 PIÑÓN
B1 -0,529 B2 -0,529
exp1 0,1 exp2 0,1 Coeficiente de seguridad a flexión Xdeseado = 1,40 d1 95,8 mm
Coef YX NF KFb Yb  sF piñón sF rueda XF bmin 23,9 mm
A1 1,03 A2 1,03 0,8402 1,166 0,83 214,96 174,67 3,04  O.K. bmax 191,6 mm
B1 -0,006 B2 -0,006 N/mm2 N/mm3 PIÑÓN
Cte1 0,85 Cte2 0,85 XF 3,04 4,14 b= 69 mm




3.7 COMPROBACIÓN DEL LUBRICANTE. MÉTODO UNITED 
 Una vez calculado los anchos de las dos etapas de nuestro engranaje, 
utilizaremos el método UNITED para comprobar si el lubricante estimado en el 
apartado 3.5 “SELECCIÓN DEL LUBRICANTE” es el correcto. 
 Este método es aplicable a engranajes con velocidades  y cargas medias, donde 
la carga se evalúa por medio de la variable K: 
  
  
    
 
   
 
 
Donde Ft es la fuerza tangencial en Newtons que se produce en el engrane de 
la rueda y el piñón tanto en la etapa 1 como en la 2 y se calcula como: 





 El lubricante adecuado se calcula sabiendo la viscosidad del lubricante a 38°C 
por medio de la siguiente fórmula: 
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   )        
Donde KA es el coeficiente de aplicación visto en el apartado 3.6.3 “CÁLCULO A 
PRESIÓN SUPERFICIAL” y Vt es la velocidad tangencial calculada como: 




 Utilizando el método UNITED obtendremos un lubricante adecuado si la 
viscosidad calculada es menor o igual a la viscosidad de nuestro lubricante a 38 °C. 
Recordemos que el lubricante inicialmente utilizado tenía una viscosidad a 40 °C de 
460 mm2/s. Para obtener su viscosidad a 38 °C lo podemos ver en el anexo de tablas 
“Tabla nº 2”, cuyo valor es aproximadamente de 500 mm2/s. 
3.7.1 CÁLCULO LUBRICANTE PARA PRIMERA ETAPA 
Para la primera etapa, obtendremos la siguiente tabla de resultados: 
Ft (N) b (mm) d1 (mm) i K vt (m/s) v38 (mm
2/s) 
6185,19 38 72,36 3 2,99 5,30 345,97 
 
Con este resultado obtenido vemos que el lubricante inicialmente utilizado es 
correcto ya que v38 = 345,97 cST ≤ 500 cST por lo que para la primera etapa, este 
lubricante es el adecuado. 




3.7.2 CÁLCULO LUBRICANTE PARA SEGUNDA ETAPA 
Para la segunda etapa, obtendremos la siguiente tabla de resultados: 
Ft (N) b (mm) d1 (mm) i K vt (m/s) v38 (mm
2/s) 
13143,52 59 102,16 2,83 2,95 2,50 485,35 
 
Con este resultado obtenido vemos que el lubricante inicialmente utilizado es 
correcto ya que v38 = 485,35 cST ≤ 500 cST por lo que para la segunda etapa, este 
lubricante es el adecuado. 
4. DISEÑO CHAVETAS Y CHAVETEROS 
Antes de proceder al dimensionado de los ejes, vamos a realizar unos pequeños 
cálculos para establecer el tamaño que tendrán las chavetas de cada eje y sus 
chaveteros. Estas chavetas servirán para impedir la rotación del engranaje y serán 
también las encargadas de que el par torsor se transmita correctamente. 
Es importante que este diseño sea el correcto porque sino puede afectar a la 
transmisión del par de los engranajes pudiendo incluso hasta no soportar las 
solicitaciones si no tiene las dimensiones adecuadas.  
El material que emplearemos para la fabricación de las chavetas será un acero 
normalizado 20MnCr5 bastante común en la fabricación de chavetas, el cual tiene el 
límite de fluencia en 400 MPa y el de fractura en 680 MPa.  
Para asegurar que las chavetas tengan una longitud adecuada su longitud debe 
calcularse como: 
                   
Por otro lado, para calcular el ancho y alto de la chaveta lo podemos saber del 
anexo de tablas en la “Tabla nº 1” que dependerá del diámetro del eje en el que nos 
encontremos. 
En esta misma tabla podremos ver el ancho y profundidad del chavetero tanto 
en el eje como en el engranaje. El ancho será el mismo pero la profundidad variará 
entre el eje y el engranaje (profundidad en el cubo). 
La longitud del chavetero para chavetas de tipo perfilado se puede estimar 
como: 
                                  




La longitud del chavetero será un poco más larga que la chaveta debido al 
semicírculo que queda en cada extremo al fresarlo.  
Por último, todos los chaveteros de un mismo eje deben de tener la misma 
longitud ya que transmiten el mismo par torsor. 
4.1 CHAVETA EJE ENTRADA 
 En este primer eje, por un lado, tendremos la chaveta que va ubicada en el 
piñón de la primera etapa junto con su chavetero, y por otro lado, en el eje también 
estará tallado un segundo chavetero para la máquina exterior (motor eléctrico) que 
vaya acoplada al eje de entrada del reductor de velocidad. 
 La chaveta de este último chavetero no nos incumbe puesto que es algo 
externo al diseño de este reductor de velocidad por lo que no se incluirá en el 
apartado de presupuestos, aunque tendrá las mismas dimensiones que la otra chaveta 
de este eje. 
La longitud de la chaveta de este eje se calculará como: 
                             
Sus dimensiones serán de 10 x 8 mm (ancho x alto). 
Por otro lado, los dos chaveteros tendrán una longitud de: 
                       
Y tendrán una  profundidad en el eje (h1) de 5 mm y una profundidad en el 
cubo (h2) de 3,3 mm con el mismo ancho que la chaveta (10 mm). 
4.2 CHAVETA EJE INTERMEDIO 
 En el eje intermedio, tendremos dos chavetas, una primera de la rueda de la 
primera etapa y una segunda del piñón de la segunda etapa, con sus respectivos 
chaveteros. 
 La longitud de las chavetas se calculará de la siguiente forma: 
                            
Sus dimensiones serán de 14 x 9 mm (ancho x alto). 
Por otro lado, los dos chaveteros tendrán una longitud de: 
                       
Y tendrán una  profundidad en el eje (h1) de 5,5 mm y una profundidad en el 
cubo (h2) de 3,8 mm con el mismo ancho que la chaveta (14 mm). 




4.3 CHAVETA EJE SALIDA 
 Por último, en el eje de salida tendremos algo parecido al eje de entrada. Una 
chaveta que servirá para sujetar  la rueda de la segunda etapa con su respectivo 
chavetero y un segundo chavetero ubicado donde va a acoplarse la máquina de salida 
que recibirá el par de salida. 
La longitud de la chaveta se calculará de la siguiente forma: 
                            
Sus dimensiones serán de 20 x 12 mm (ancho x alto). 
Por otro lado, los dos chaveteros tendrán una longitud de: 
                        
Y tendrán una  profundidad en el eje (h1) de 7,5 mm y una profundidad en el 
cubo (h2) de 4,9 mm con el mismo ancho que la chaveta (20 mm). 
5. DISEÑO DE LOS EJES 
5.1 SELECCIÓN DEL MATERIAL 
En este apartado vamos a realizar el dimensionado de los ejes a rigidez 
torsional, fatiga y deflexión lateral. El estudio a rigidez torsional ya se ha hecho 
previamente para estimar los diámetros de los ejes en el apartado 3.3 “CÁLCULO 
DIÁMETROS EJE POR RIGIDEZ TORSIONAL”. Por lo que en esta sección abordaremos los 
otros dos estudios. 
Para ello, debemos seleccionar el material de nuestros ejes, el cual tendrá las 
siguientes características: 








34CrNiMo6 1300 860 401 
Tabla nº11 Características material eje entrada e intermedio 
 







42CrMo4 950 560 277 
Tabla nº12 Características material eje salida 
 




El material empleado para los ejes es mucho más resistente que el empleado 
para los engranajes puesto que tiene que soportar mayores solicitaciones, de ahí que 
el proceso de conformado escogido haya sido el laminado forjado para los ejes de 
entrada e intermedio puesto que este proceso dará mayor rigidez y resistencia al eje.  
Sin embargo, para el eje de salida hemos utilizado un acero normalizado con 
características resistentes menores ya que al ser de un grosor mayor no exige tanta 
resistencia y de esta manera evitaremos también un coste innecesario. 
5.2 DISEÑO A FATIGA 
Para el cálculo a fatiga no se tendrá en cuenta aquellas zonas de los ejes que 
están sometidas a par torsor ya que se cuenta con el resultado del cálculo a rigidez 
torsional. Sin embargo, en las zonas en que no existe par torsor se tiene que 
determinar cuál es el diámetro necesario para que el eje no falle por fatiga. 
En estos puntos se comprobará que el diámetro calculado sea inferior al 
inicialmente establecido. Para nuestro reductor, al ser de acero, el límite por fatiga Se 
se estudia para una vida de 106 ciclos. 
La expresión para calcular el diámetro mínimo de los ejes (aplicando el criterio 
de Soderberg) es la siguiente: 
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 d es el diámetro del eje mínimo de la sección calculada 
 Sy es el límite de fluencia del material 
 Se es el límite a fatiga del material. 
 X es el coeficiente de seguridad frente al fallo a fatiga que en nuestro caso lo 
consideraremos igual a 2,5. 
 Mm y Tm son los momentos flector medio y torsor medio. 
 Ma y Ta son los momentos flectores alternantes y torsor alternante. 
El límite a fatiga Se se calcula como: 
                  











 Ka = Factor de superficie para aceros, depende del acabado superficial, en 
nuestro caso, mecanizado, y de la siguiente fórmula cuyas constantes podemos 
ver en el anexo de tablas “Tabla nº 11”: 
 
       
  
 Kb = Factor de tamaño: 
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 Kc = Factor tipo de carga, como la carga es de tipo flexión Kc va a tomar el valor 
de 1. Pero no está de más saber que para carga axial tomaría el valor de 0,8 y 
torsión y cortante 0,577. 
 
 Kd = Factor de temperatura, para aceros, esta constante depende de la 
temperatura de funcionamiento del reductor como podemos observar en el 
anexo de tablas “Tabla nº 12” y en nuestro caso tomará el valor de 1,01 ya que 
no superará los 100 ºC ni tampoco trabajará a 20 ºC sino algo intermedio. 
 
 Ke = Factor de confiabilidad, se sugiere que este valor no sea inferior a un 95% 
de confiabilidad por lo que vamos a considerar dicho valor y Ke valdrá 0,868 
según se observa en el anexo de tablas “Tabla nº 13”. 
 
 S’e = Limite a fatiga del material, para una probeta de acero se estima como: 
                                
 
                              
 
 Kf = Factor concentrador de tensiones, tiene en cuenta el efecto de un 
concentrador de tensiones como son las chavetas o cambios de sección y se 
calcula con la siguiente expresión: 
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   el radio de la entalla y   un parámetro que depende del material y tiene 
dimensiones de longitud, a partir de los datos publicados por Peterson en 1959, se ha 
ajustado su valor para aceros con Su entre 345 y 2070 Mpa como: 
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 Para el caso de chaveteros, utilizaremos el coeficiente del anexo de tablas 
“Tabla nº 14” que nos dará el factor de concentración en chaveteros. Como se utilizará 
chavetas tipo perfilado, Kf tomará el valor de 2,0. 
 Por otro lado, para las entallas en el eje, se utilizará un Kf =2,2. 
 Por último, para cambios de sección del eje, con ausencia de torsor y axil de 
tracción, y solamente con momento flector, emplearemos la tabla del anexo de tablas 
“Tabla nº 15”. 
Hemos de tener en cuenta que el momento flector medio (Mm) y el momento 
torsor alternante (Ta) son nulos por lo que la ecuación anterior se puede resumir en la 
siguiente: 
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Con esta expresión, podremos evaluar si nuestro reductor fallaría a fatiga.  Si el 
diámetro del eje calculado a fatiga es superior al inicialmente establecido, nuestro eje 
no aguantará una vida de 106 ciclos y fallará antes de lo esperado. 
A la hora del cálculo lo haremos mediante un proceso iterativo ya que Kb 
depende del diámetro del eje, el cual lo supondremos inicialmente utilizando el 
diámetro calculado en el estudio a rigidez torsional y a partir de este valor iremos 
iterando hasta que el diámetro calculado por fatiga y el inicialmente supuesto 
coincidan. Para agilizar este proceso utilizaremos una hoja de cálculo Excel. 
5.3 DISEÑO A DEFLEXIÓN LATERAL 
 Es muy importante tener en cuenta en el diseño de los ejes la rigidez lateral. 
Una rigidez insuficiente puede provocar deformaciones laterales por flexión excesivas, 
lo que puede ocasionar un mal funcionamiento y una reducción en la vida de los 
componentes soportados.  
 No existe una limitación estándar definida en cuanto a deformaciones laterales 
por flexión. No obstante, se puede considerar los siguientes órdenes de magnitud: 
 Para engranajes cilíndricos de dientes helicoidales como es nuestro caso, es 
conveniente una deformación menor a 0,005·mn. 




 Para ejes de transmisión debe ser inferior a 1 mm/m de longitud. 
Por otro lado, en cuanto a la pendiente máxima, depende del elemento que 
soporte el eje en esa sección: 
 En rodamientos de rodillos cónicos la pendiente máxima es de 0,0008 radianes. 
 En rodamientos de rodillos cilíndricos la pendiente máxima es de 0,001 
radianes. 
 En rodamientos rígidos de bolas la pendiente máxima es de 0,002 radianes. 
Para el cálculo de esta sección, utilizaremos una hoja de cálculo de Excel 
facilitada por el Departamento de Ingeniería Mecánica y de Materiales (DIMM) que 
nos agilizará estos cálculos. 
5.4 DIMENSIONADO DE LOS EJES 
5.4.1 DISPOSICIÓN Y DIMENSIONES DE LOS EJES 










Donde el eje de entrada, intermedio  y salida se encuentran en el mismo plano. 
Como para realizar el cálculo a fatiga y deflexión lateral hace falta saber las 
dimensiones de los ejes, se proponen unas dimensiones iniciales de cada uno de los 
tres ejes de nuestro reductor y en caso de tener que modificarlas, ya sea porque no 
cumple el diseño a fatiga o deflexión lateral, se cambiarán estas dimensiones para que 
el diseño cumpla con los requisitos.  
En cada eje aparecen numeradas diversas secciones, estas secciones serán las 
que utilizaremos para realizar el cálculo a fatiga y deflexión lateral ya que son 
secciones críticas porque o bien existe un cambio de sección, un apoyo (rodamiento), o 
cualquier otro concentrador de tensiones (ranuras, chaveteros…). 




5.4.1.1 DIMENSIONES EJE ENTRADA 
Las dimensiones y geometría del eje de entrada inicialmente propuesto serán 
las siguientes: 
 
5.4.1.2 DIMENSIONES EJE INTERMEDIO 
Las dimensiones y geometría del eje intermedio inicialmente propuesto serán 
las siguientes: 




5.4.1.3 DIMENSIONES EJE SALIDA 
Las dimensiones y geometría del eje de salida inicialmente propuesto serán las 
siguientes: 
 
5.4.2 CÁLCULO DE LAS FUERZAS ACTUANTES EN LOS EJES 
Para representar las fuerzas que aparecen sobre los ejes, hemos de tener en 
cuenta que al tratarse de un dentado helicoidal, aparecerá una fuerza axial además de 
una fuerza normal que se compone a su vez de una fuerza tangencial y radial. En la 
















Además de estas fuerzas, generadas por los engranajes, tenemos que 
considerar la posibilidad de que sobre los ejes de entrada y salida las máquinas 
acopladas puedan introducir carga radial. Esta carga radial se introducirá en la 
dirección más desfavorable para el eje y los rodamientos, en el punto medio de la 
chaveta, por ello, se estudiarán los dos sentidos posibles (positivo y negativo).  
El sentido de giro estudiado será el que transmita la máquina acoplada en el eje 
de entrada, para ello vamos a considerar tanto el giro antihorario como el horario para 
determinar cuál es más desfavorable para nuestros componentes. 
La magnitud de la fuerza radial introducida por la máquina acoplada se puede 
calcular a partir del par torsor del eje correspondiente dividido por un radio igual a dos 
veces el diámetro del eje, o lo que es lo mismo: 
   
  
      
 
Por otro lado, la fuerza tangencial, radial y axial que aparecen en los engranajes 
del reductor se pueden calcular como: 
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Por último, y antes de proceder al cálculo de estas fuerzas en cada uno de los 
ejes, hemos de tener en cuenta en qué plano están aplicadas estas fuerzas para 
calcular la fuerza normal o resultante sobre el engrane estudiado y los momentos que 
existen debido a estas fuerzas a lo largo del eje para así poder determinar si las 
dimensiones estimadas de los ejes son las adecuadas para el diseño a fatiga y deflexión 
de los ejes.  
Para ello, tendremos dos planos de estudio, primero, aquel donde actúa la 
fuerza radial junto al momento de la fuerza axial, y otro donde actúa solo la fuerza 
tangencial. Por lo que los estudiaremos por separado y luego se combinarán 
calculando la resultante global. 
 
 




5.4.2.1 FUERZAS EJE ENTRADA 
En el eje de entrada actúan distintas fuerzas, por un lado, la introducida debida 
a la máquina acoplada externa y por otro lado, las fuerzas generadas en el engranaje, 
concretamente en el piñón del eje de entrada. 
Si vemos el esquema del eje de entrada en el apartado 4.3.1.1 “DIMENSIONES 
EJE ENTRADA” vemos que en la sección 2 se encontrará la fuerza radial introducida por 
la máquina acoplada y esta se puede calcular, como ya hemos dicho, como: 
   
  
      
 
      
         
            
Por otro lado, en la sección 6 que es donde se encuentra el piñón de la primera 
etapa, aparecerán tres fuerzas debido al engrane de esta con la rueda de la primera 
etapa, una fuerza tangencial, radial y otra axial: 
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 Este es el valor de las fuerzas externas aplicadas en el piñón del eje de entrada 
pero ahora vamos a ver porque algunas fuerzas son positivas y otras negativas con el 
siguiente esquema, todo tiene que ver con el sentido de giro (antihorario para el caso 
que se representa en el siguiente dibujo), con la inclinación de dentado que tengamos 








Las fuerzas radial y tangencial provocan como ya hemos visto una fuerza 
resultante normal y por otro lado, la fuerza axial provocará un momento sobre esta la 
sección 6: 
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El sentido de dichas fuerzas para el giro horario será el mismo para la fuerza 
radial, pero el opuesto para la fuerza tangencial y axial. El valor no cambia. 
5.4.2.2 FUERZAS EJE INTERMEDIO 
 En el eje intermedio, a diferencia del eje de entrada y salida, no tendremos una 
fuerza radial externa debida a una máquina acoplada, sin embargo, tendremos más 
fuerzas debidas a los dos engranajes, la rueda de la primera etapa y el piñón de la 
segunda. 
 Estas fuerzas se localizarán en las secciones 6 y 7 y se pueden calcular como: 
Fuerzas sección 6: 
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Fuerzas sección 7: 
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Lo mismo que se ha dicho para el caso anterior, el sentido de estas fuerzas para 
el giro antihorario (ya que en el esquema de las fuerzas de este eje está girando de 
forma horaria) será el mismo para la fuerza radial, pero el opuesto para la fuerza 
tangencial y axial. El valor es el mismo para ambos sentidos de giro. 
5.4.2.3 FUERZAS EJE SALIDA 
Por último, en este eje ocurre algo parecido al eje de entrada, existen dos 
secciones donde aparecen unas fuerzas y momentos. La principal, la debida al engrane 
entre el piñón 2 y  la rueda 2 y una secundaria, la fuerza radial surgida por la máquina 
acoplada al eje de salida, la cual se puede calcular como ya hemos dicho como: 
   
  
      
 
    
         
             
 
El resto de fuerzas que aparecen en el engranaje serán las siguientes: 
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 Como ya se ha dicho, esta representación de las fuerzas es en giro antihorario 
pero se estudiaran ambos tipos de giros, por lo que para el giro horario de este eje el 
sentido de las fuerzas será el mismo para la fuerza radial, pero el opuesto para la 
fuerza tangencial y axial. El valor no cambia. 
5.4.3 CÁLCULO A DEFLEXIÓN LATERAL 
Para ver si cumple el diseño del eje a deflexión lateral, vamos a emplear una 
hoja de cálculo Excel facilitada por el departamento de Ingeniería Mecánica y de 
Materiales (DIMM).  
Esta hoja evalúa la deformación del eje estudiado dependiendo de las cargas 
aplicadas en el eje, las cuales ya las hemos calculado en el apartado anterior. 
En esta hoja de cálculo podemos ver cada una de las secciones que hemos 
decidido estudiar para ver cómo se comporta el eje en ese punto y así poder ver en las 
gráficas/tablas las deformaciones angulares y deflexiones que sufre  y comprobar si 
cumple los requerimientos establecidos en el apartado “4.2 DISEÑO A DEFLEXIÓN 
LATERAL”.  
También, en rojo, en la parte superior, aparecen el valor de las reacciones que 
aparecerán en los rodamientos los cuales actuaran como soporte del eje, este valor 










5.4.3.1 DEFLEXIÓN EJE ENTRADA 
 Como ya hemos comentado antes, vamos a analizar los dos casos posibles del 
sentido de la fuerza radial transmitida por la máquina acoplada a la entrada de este eje 
junto con los dos sentidos posibles de giro del reductor. Empezaremos primero con el 
giro antihorario del eje de entrada y luego continuaremos con el giro horario. 
GIRO ANTIHORARIO + FUERZA RADIAL EXTERNA NEGATIVA (CASO A) 
Tabla nº13 Deflexión y deformación eje entrada caso A - fuerzas horizontales 




Tabla nº14 Deflexión y deformación eje entrada caso A - fuerzas verticales 
 A continuación veremos la fuerza resultante del eje de entrada para este caso 
estudiado. 
Tabla nº15 Deflexión y deformación eje entrada caso A - fuerzas resultantes 
Como podemos observar, cumple con los requerimientos descritos 
anteriormente, veamos ahora el caso B. 




GIRO ANTIHORARIO + FUERZA RADIAL EXTERNA POSITIVA (CASO B) 
 
Tabla nº16 Deflexión y deformación eje entrada caso B - fuerzas horizontales 
Tabla nº17 Deflexión y deformación eje entrada caso B - fuerzas verticales 




Tabla nº18 Deflexión y deformación eje entrada caso B – fuerzas resultantes 
Viendo estos resultados, para el giro antihorario, podemos decir que desde el 
punto de vista de los momentos, el caso A es más desfavorable, en cualquier caso, 
ambos casos cumplen con el diseño de deflexión lateral visto.  

















GIRO HORARIO + FUERZA RADIAL EXTERNA NEGATIVA (CASO C) 
Tabla nº19 Deflexión y deformación eje entrada caso C – fuerzas horizontales 
Tabla nº20 Deflexión y deformación eje entrada caso C – fuerzas verticales 




Tabla nº21 Deflexión y deformación eje entrada caso C – fuerzas resultantes 
Como vemos, la deformación sufrida es mínima y cumple con los requisitos 
mínimos de deflexión lateral. Pasemos, al último caso que falta por estudiar. 
GIRO HORARIO + FUERZA RADIAL EXTERNA POSITIVA (CASO D) 
Tabla nº22 Deflexión y deformación eje entrada caso D – fuerzas horizontales 




Tabla nº23 Deflexión y deformación eje entrada caso D – fuerzas verticales 
Tabla nº24 Deflexión y deformación eje entrada caso D – fuerzas resultantes 
 
 




En el giro horario podemos ver que en el caso de los momentos sufridos, el eje 
sufre mayores momentos en el caso D pero sigue cumpliendo la deformación mínima 
permitida. 
CONCLUSIÓN EJE DE ENTRADA 
En cuanto a la deflexión del eje, no existe ningún problema con cualquiera de 
los 4 casos de estado de carga que se pueden dar, ahora bien, debemos estudiar los 
casos que sean más desfavorables para el estudio a fatiga y la elección de los 
rodamientos.  
En el estudio a fatiga será importante escoger aquel caso donde se de los 
mayores momentos del eje, que viendo estos resultados podemos decir que se 
escogerá el caso D (giro horario del eje con la fuerza radial exterior positiva). 
En la elección de los rodamientos, estudiaremos los 4 casos individualmente, ya 
que al tratarse de rodamientos de rodillos cónicos, las fuerzas axiales en el extremo 
fijo dependen de las fuerzas radiales en el extremo libre por lo que buscaremos los 
rodamientos que cumplan con los 4 posibles estados de carga. 
5.4.3.2 DEFLEXIÓN EJE INTERMEDIO 
 En el eje intermedio, al igual que el anterior, las fuerzas horizontales serán las 
fuerzas radiales y el momento producido por las fuerzas axiales. 
 Por otro lado, las fuerzas verticales serán las fuerzas tangenciales. 
 Por último, la combinación de ambas será la fuerza resultante que se calcula 
como la raíz cuadrada de dichas fuerzas  al cuadrado. Lo mismo se aplicará para 
calcular las deformaciones angulares y deflexiones del eje totales.  
Empezaremos estudiando el giro horario del eje intermedio y luego 













GIRO HORARIO (CASO A) 
Tabla nº25 Deflexión y deformación eje intermedio caso A - fuerzas horizontales 
Tabla nº26 Deflexión y deformación eje intermedio caso A - fuerzas verticales 




Por último, analizaremos la combinación de ambas tablas como ya se ha 
explicado antes: 
Tabla nº27 Deflexión y deformación eje intermedio caso A- fuerzas resultantes 
Como vemos, para el giro horario, el eje intermedio soportará los esfuerzos 
producidos por los engranajes ya que la deformación sufrida es mínima y cumple con 
















GIRO ANTIHORARIO (CASO B) 
Tabla nº28 Deflexión y deformación eje intermedio caso B- fuerzas horizontales 
Tabla nº29 Deflexión y deformación eje intermedio caso B- fuerzas verticales 




Tabla nº30 Deflexión y deformación eje intermedio caso B – fuerzas resultantes 
CONCLUSIÓN EJE INTERMEDIO 
Como podemos observar, el eje intermedio aguantará las deformaciones 
sufridas puesto que cumple con los requisitos de deflexión lateral. 
 En cuanto a los dos casos vistos, el caso B es un poco más desfavorable 
en cuanto a momentos sufridos y reacciones en los rodamientos por lo que será el que 
se considerará en el estudio a fatiga del eje. En la selección de los rodamientos se 














5.4.3.3 DEFLEXIÓN EJE SALIDA 
Del mismo modo que los ejes anteriores, vamos a estudiar si las secciones de 
este eje cumplen con la deflexión y deformaciones máximas permitidas tanto para el 
caso de la fuerza radial de la máquina acoplada a la salida del eje positiva como 
negativa y tanto el giro antihorario como horario.  
GIRO ANTIHORARIO + FUERZA RADIAL EXTERNA NEGATIVA (CASO A) 
Tabla nº31 Deflexión y deformación eje salida caso A – fuerzas horizontales 
 
 




Tabla nº32 Deflexión y deformación eje salida caso A – fuerzas verticales 
Tabla nº33 Deflexión y deformación eje salida caso A – fuerzas resultantes 
 




Como vemos, este eje sufre bastante más que los otros dos en cuanto a 
momentos y esfuerzos en los rodamientos pero cumple con los requisitos mínimos de 
deformación. Veamos el siguiente caso. 
GIRO ANTIHORARIO + FUERZA RADIAL EXTERNA POSITIVA (CASO B) 















Tabla nº35 Deflexión y deformación eje salida caso B – fuerzas verticales 
 
Tabla nº36 Deflexión y deformación eje salida caso B – fuerzas resultantes 
 
 




GIRO HORARIO + FUERZA RADIAL EXTERNA NEGATIVA (CASO C) 
Tabla nº37 Deflexión y deformación eje salida caso C – fuerzas horizontales 
Tabla nº38 Deflexión y deformación eje salida caso C – fuerzas verticales 




Tabla nº39 Deflexión y deformación eje salida caso C – fuerzas resultantes 
GIRO HORARIO + FUERZA RADIAL EXTERNA POSITIVA (CASO D) 
Tabla nº40 Deflexión y deformación eje salida caso D – fuerzas horizontales 




Tabla nº41 Deflexión y deformación eje salida caso D – fuerzas verticales 
Tabla nº42 Deflexión y deformación eje salida caso D – fuerzas resultantes 
 
 




CONCLUSIÓN EJE DE SALIDA 
En cuanto a deformación y deflexión del eje, todos los casos cumplen con los 
requisitos mínimos.  
Para el diseño a fatiga tendremos que tener en cuenta las secciones con 
mayores momentos flectores y torsores, el caso que se estudiará será el más 
desfavorable, es decir, el caso D. 
En cuanto a la selección de los rodamientos, se tendrá en cuenta las reacciones 
en los mismos, para ello, se estudiará cada caso por separado. 
5.4.4 CÁLCULO A FATIGA 
Para realizar los cálculos de este apartado se ha utilizado una hoja de cálculo 
Excel donde se han introducido todas las operaciones necesarias así como para realizar 
el proceso iterativo del cálculo del diámetro mínimo necesario a fatiga. 
Las celdas que aparecen de fondo color verde son aquellas que tienen que ser 
modificadas, es decir, no incluyen ninguna fórmula. El resultado lo obtendremos del 
proceso iterativo en la columna “d mínimo a fatiga (mm)”. Si el diámetro calculado a 
fatiga es menor que el inicialmente supuesto del eje, el proceso de cálculo es correcto 
sino habrá que modificar el material utilizado para el eje, el diámetro del eje o las 
dimensiones del eje. 
5.4.4.1 EJE ENTRADA 
 El eje de entrada lo hemos dividido en 10 secciones de estudio, las cuales 
hemos utilizado todas para estudiar la pieza a deflexión lateral, sin embargo, a la hora 
del cálculo a fatiga, vamos a utilizar solamente las secciones más críticas, es decir 
aquellas donde hay algún chavetero, ranura o cambios de sección en el eje, que son las 
secciones 2, 3, 6, 7 y 8, por ello vamos a ir comprobando una a una cada una de estas 
secciones para ver si cumple el diseño a fatiga explicado en el apartado “4.2 DISEÑO A 
FATIGA”. Comprobaremos el caso A del eje de entrada ya que es donde mayores 
momentos flectores aparecen, si cumple este caso, con el resto de casos también lo 
hará. 
SECCIÓN 2 
Esta sección solamente está sometida únicamente al momento torsor ya que es 
donde se produce el engrane entre el eje y  la máquina externa que vaya acoplada a 
nuestro reductor y ya hemos visto que este momento torsor vale 223,79 Nm. 
En el proceso iterativo comprobaremos también que el diámetro de 35 mm 
inicialmente propuesto por rigidez torsional es correcto. 




Además, al tratarse de un chavetero actuará como concentrador de tensiones y 
Kf valdrá 2,0. 
Tabla nº43 Diseño a fatiga eje entrada - sección 2 
Como vemos, el diámetro mínimo a fatiga necesario sería de 18,78 mm lo que 
significa que esta sección cumple con el diámetro inicial estimado a rigidez torsional, 
es decir, 35 mm. 
SECCIÓN 3 
 En esta sección, al tratarse de una entalla en el eje para el alojamiento del 
anillo de retención, Kf valdrá 2,2.  
Por otro lado, tendremos tanto momento torsor como flector ya que en el 
diagrama de momentos del apartado de cálculos de la deflexión lateral, nos dice este 
valor en cada sección del eje, para este caso tendremos el mismo torsor que antes 
pero ahora el flector valdrá 110,62 Nm.  
Partiendo de estos datos ya sabemos que el diámetro mínimo necesario a 












Tabla nº44 Diseño a fatiga eje entrada - sección 3 
Como podemos ver, cumple el diseño a fatiga puesto que 26,20 mm<35 mm. 
SECCIÓN 6 
En esta sección se localiza el piñón de entrada del reductor de velocidad, lo que 
quiere decir que es donde se encuentra el segundo chavetero, por lo que Kf valdrá de 
nuevo 2,0. 
Tenemos el mayor momento flector de este eje, el cual vale 229,91 Nm y el 
torsor sigue valiendo lo mismo por lo que será la sección que más sufrirá del eje. 
Tabla nº45 Diseño a fatiga eje entrada - sección 6 
Como vemos, el diámetro mínimo a fatiga son 33,09 mm lo que quiere decir 









 En esta sección se produce un cambio de diámetro en el eje, pasamos de los 35 
mm a 40 mm, por lo que lo debemos estudiar de distinta forma. 
 Hemos de tener en cuenta también que el momento torsor se anula ahora y el 
flector desciende bastante hasta los 77,53 Nm. 
Tabla nº46 Diseño a fatiga eje entrada - sección 7 
El diámetro mínimo sería de 21,46 mm por lo que cumple el criterio a fatiga en 
esta sección. 
SECCIÓN 8 
En esta sección, al igual que en la anterior se produce otro cambio de diámetro 
del eje por lo que la estudiaremos de la misma forma. El flector sigue disminuyendo 
hasta situarse en los 50,79 Nm. 
Tabla nº47 Diseño a fatiga eje entrada - sección 8 
Como conclusión global del eje de entrada, todas las secciones críticas del eje 
cumplen el criterio de diseño  a fatiga con el diámetro del eje elegido en el diseño a 
rigidez torsional de 35 mm. 




5.4.4.2 EJE INTERMEDIO 
El eje de intermedio lo hemos dividido en 11 secciones de estudio, las cuales 
hemos utilizado todas para estudiar la pieza a deflexión lateral, sin embargo, a la hora 
del cálculo a fatiga, vamos a utilizar solamente las secciones más críticas, es decir 
aquellas donde hay algún chavetero, ranura o cambios de sección en el eje, que, para 
este eje, son las secciones 4, 5, 6, 7, 8 y 9, por ello vamos a ir comprobando una a una 
cada una de estas secciones para ver si cumple el diseño a fatiga explicado en el 
apartado “4.2 DISEÑO A FATIGA”. 
SECCIÓN 4 
En esta sección se encuentra un cambio de diámetro en el eje, pasamos de los 
45 a 55 mm.  Además, no existe momento torsor pero sí hay momento flector como 
podemos ver en la tabla nº 30, el cual vale 101,81 Nm. 
Tabla nº48 Diseño a fatiga eje intermedio - sección 4 
En esta sección el diámetro mínimo requerido para que el eje no falle por fatiga 















En este punto el momento flector es algo mayor, 146,07 Nm  y se produce otro 
cambio de diámetro por lo que vamos  a ver si cumple esta sección a fatiga. 
Tabla nº49 Diseño a fatiga eje intermedio - sección 5 
El diámetro mínimo es suficiente para que aguante el diseño a fatiga. 
SECCIÓN 6 
En esta sección se encuentra el chavetero de la rueda del eje intermedio por lo 
que al actuar como un concentrador de tensiones y ser de tipo perfilado, Kf valdrá 2,0. 
Por otro lado, el momento torsor ya está presenta a partir de esta sección y 
valdrá 671,378 Nm y el momento flector 500,19 Nm. 
Tabla nº50 Diseño a fatiga eje intermedio - sección 6 
Esta sección cumple con los requisitos mínimos ya que el diámetro inicialmente 
estimado de 50 mm es menor que los 43,50 mm que saldrían del estudio a fatiga por lo 
que sabemos que este eje no fallará con estas características. 
 





Esta es la sección más crítica de todo el eje intermedio ya que nos encontramos 
el mayor momento flector del eje con 739,45 Nm, de la misma forma que la sección 
anterior, se localiza el segundo chavetero del eje del piñón 2, por lo que Kf valdrá 2,0. 
Tabla nº51 Diseño a fatiga eje intermedio - sección 7 
Como 49,51 mm<50mm podemos decir que este eje soportará los esfuerzos 
sufridos por fatiga. 
SECCIÓN 8 
En esta sección nos encontramos el alojamiento para el anillo de retención del 
piñón de la segunda etapa por lo que Kf valdrá 2,2. El momento torsor desaparece y el 
flector disminuye hasta los 219,47 Nm. 









Por último, en esta sección se produce otro cambio de seccón para el 
alojamiento del rodamiento derecho, pasamos de los 50 a 45 mm de diámetro y el 
momento flector se reduce hasta los 139,06 Nm 
Tabla nº53 Diseño a fatiga eje intermedio - sección 9 
Como conclusión global del eje intermedio, todas las secciones críticas del eje 
cumplen el criterio de diseño  a fatiga con el diámetro del eje elegido en el diseño a 
rigidez torsional de 50 mm. 
5.4.4.3 EJE SALIDA 
El eje de salida lo hemos dividido en 10 secciones de estudio, las cuales hemos 
utilizado para estudiar la pieza a deflexión lateral, sin embargo, a la hora del cálculo a 
fatiga, vamos a utilizar solamente las secciones más críticas, es decir aquellas donde 
hay algún chavetero, ranura o cambios de sección en el eje, que son las secciones 2, 3, 
6, 7 y 8, por ello vamos a ir comprobando una a una cada una de estas secciones para 
ver si cumple el diseño a fatiga explicado en el apartado “4.2 DISEÑO A FATIGA”.  
Puntualizar que este eje está fabricado de otro acero distinto a los otros dos 
ejes puesto que las exigencias mecánicas son menores (también es de mayor grosor 













En esta primera sección del eje de salida, nos encontramos con el primer 
chavetero por lo que Kf valdrá 2,0 al ser un concentrador de tensiones. Del mismo 
modo, vemos que en la tabla nº 41, el momento flector es nulo pero, sin embargo, el 
momento torsor es el mayor de todo el reductor, 1900 Nm.  
Por otro lado, hay que tener en cuenta que Kb será diferente ahora puesto que 
al tener un diámetro del eje > 51 mm y <254 mm la fórmula cambia como hemos visto 
anteriormente. 
Tabla nº54 Diseño a fatiga eje salida – sección 2 
Como podemos ver, el diámetro de 75 mm es suficiente para cumplir el diseño 

















En esta sección se encuentra una ranura para el alojamiento de un anillo de 
retención por lo que Kf valdrá 2,2. El par torsor sigue siendo el mismo y el momento 
flector 1040,25 Nm. 
Tabla nº55 Diseño a fatiga eje salida – sección 3 
El diámetro mínimo necesario sería de 63,17 mm por lo que cumple esta 
sección. 
SECCIÓN 6 
De nuevo, Kf valdrá 2,0 puesto que se encuentra el segundo chavetero del eje 
donde irá alojado la rueda 2 del reductor de velocidad, el momento torsor sigue 
valiendo lo mismo y el momento flector aumenta hasta los 1293,02 Nm situando el 
punto más crítico del eje en esta sección. 
Tabla nº56 Diseño a fatiga eje salida – sección 6 
Como podemos observar, el diámetro mínimo a fatiga es de 65,56 mm por lo 
que cumple el diámetro del eje escogido.  




Vamos a estudiar las secciones restantes pero viendo de antemano que los 
momentos flectores son menores podemos asegurar casi con seguridad que este eje 
está bien diseñado a fatiga y soportará, como mínimo, una vida de 106 ciclos. 
SECCIÓN 7 
Llegamos a un resalto del eje aumentando su diámetro en 5 mm, es decir, 
pasamos de los 70 mm a los 75 mm por lo que tendremos que utilizar la tabla del 
anexo de tablas “Tabla nº 15” para establecer el Kt que le corresponde y calcular su Kf, 
para ello, como hemos hecho anteriormente, vamos a ayudarnos de un Excel para 
acelerar los cálculos. 
Tabla nº57 Diseño a fatiga eje salida – sección 7 
Esta sección debería de tener un diámetro mínimo de 43,74 mm por lo que 
cumple los 70 mm del eje iniciales. 
SECCIÓN 8 
De la misma forma que la sección anterior, aquí se produce de nuevo el cambio 
de diámetro de 75 mm a 65 mm. El momento flector disminuye hasta los 208,00 Nm. 
Tabla nº58 Diseño a fatiga eje salida – sección 8 
Como vemos, el eje de salida aguantará a fatiga en todas sus secciones más 
críticas con un diámetro de 70 mm. 




6. SELECCIÓN RODAMIENTOS 
En este capítulo vamos a elegir los rodamientos más apropiados para nuestro 
reductor. Para ello, debemos estimar una vida para su funcionamiento, como vamos a 
considerar que el reductor pueda estar funcionando en servicio continuo las 24 horas, 
la vida de los rodamientos será de 50000 horas según podemos observar en el anexo 
de tablas “Tabla nº 16”. 
Los rodamientos se han seleccionado del catálogo online de rodamientos del 
fabricante SKF. 
Los rodamientos escogidos serán los rodamientos de rodillos cónicos de una 
hilera puesto que pueden transmitir tanto carga radial como axial. 
6.1 FUERZA EQUIVALENTE EN RODAMIENTOS DE RODILLOS 
CÓNICOS 
Este tipo de rodamientos necesitan la presencia de carga axial para no 
desmontarse. 
Cuando Fa/Fr < e, el efecto de la fuerza axial es ignorado y la fuerza equivalente 
será igual a: 
       
Por el contrario, si Fa/Fr > e: 
                
Donde los valores de “e” y de “Y” se pueden obtener del catálogo del fabricante 
SKF. Hay que tener en cuenta que en los rodamientos de una hilera de rodillos cónicos 
la aplicación de una carga radial genera un empuje axial a causa del ángulo de 
contacto. El empuje axial generado viene dado por la siguiente fórmula: 
                      
El objetivo será calcular la fuerza axial (Fa) en cada rodamiento ya que el valor 
de las fuerzas radiales ha sido ya calculado en el cálculo de la deflexión de los ejes 
(apartado “5.4.3 CÁLCULO A DEFLEXIÓN LATERAL”) por lo que podremos consultar 
dichos valores en las tablas de ese apartado 
Para calcular las fuerzas axiales, habrá que tener en cuenta el sentido de la 
fuerza axial resultante del eje, la cual depende de la fuerza axial de los engranajes que 
haya en dicho eje (Fh) junto con las generadas por las fuerzas radiales en cada 
rodamiento (empuje axial). 




Una vez conocido el sentido de esta fuerza axial resultante del eje, podremos 
saber qué extremo actúa como rodamiento fijo y cual como móvil. El fijo será aquel 
que se oponga al movimiento del eje por efecto de  dicha fuerza resultante.  
Una vez visto cual es el extremo fijo, la fuerza axial en ese rodamiento es la 
necesaria para equilibrar Fh y la fuerza axial del otro rodamiento, mientras que en el 
extremo libre, la fuerza axial es directamente la generada por el propio rodamiento 
debida al empuje axial que ya hemos comentado. 
Una vez calculadas las fuerzas axiales de los rodamientos podremos calcular ya 
la fuerza equivalente en cada rodamiento como ya hemos visto. 
6.2 CÁLCULO DE LA VIDA A FATIGA DEL RODAMIENTO 
El cálculo de la fuerza equivalente nos servirá para calcular la vida del 
rodamiento seleccionado. Antes que nada deberemos calcular la vida nominal del 
rodamiento (L10), la cual se define como el número de horas o revoluciones a una 
velocidad constante, que el 90 % de un grupo de rodamientos idénticos completará 
antes de desarrollar un fallo: 







Donde “C” es la capacidad de carga dinámica la cual la podremos obtener en el 
catálogo del fabricante del rodamiento SKF, representa la fuerza transmitida que 
ocasiona un 10% de fallos a fatiga en un millón de revoluciones. 
“Q” valdrá 10/3 por tratarse de rodamientos  de rodillos ya que tienen un 
contacto lineal. 
“F” es la fuerza equivalente que soportará el rodamiento vista en el apartado 
anterior. 
Esta vida, sin embargo, no es suficiente ya que es necesario calcular la vida para 
una fiabilidad mayor del 90 %. Por lo tanto, hay que aplicar unos valores de corrección 
para calcular la vida del rodamiento: 
              
Donde a1 es el factor por fiabilidad, el cual como bien dice su nombre depende 
de la probabilidad de supervivencia del rodamiento, en el anexo de tablas en la “Tabla 
nº 17” podemos ver su valor dependiendo de la fiabilidad, para nuestro caso  
consideraremos una fiabilidad del 98 % equivalente a un factor a1 de 0,37. 
 




aIso es el factor por condiciones de trabajo, el cual tiene en cuenta la lubricación 
inadecuada y depende de diversos factores a su vez: de la carga del rodamiento (Feq), 
de la carga límite de fatiga del rodamiento (Pu, fuerza que nunca ocasionaría el fallo si 
la lubricación es adecuada, cada rodamiento tiene la suya propia), de la contaminación 
del lubricante (ηc) que lo podemos ver en la “Tabla nº 18” y para nosotros valdrá 0,6 
por lo que tendrán una limpieza normal, de su viscosidad a la temperatura de trabajo 
que serán unos 60°C, de las dimensiones del rodamiento y de la velocidad de trabajo. 
Para calcular este factor aiso, debemos obtener la viscosidad relativa v1, que, 
dependiendo de la velocidad de giro obtendremos dos ecuaciones: 
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Donde Dm es el diámetro medio del rodamiento y se calcula como la media 
entre  el diámetro externo e interno del rodamiento en mm  y n en rpm. 
Con esta viscosidad relativa podremos obtener el valor de la letra kappa “k” 
que se calcula como el cociente entre la viscosidad a la temperatura de trabajo y la 
viscosidad relativa. 
Por otro lado, tendremos la siguiente relación contaminación-carga: 
     
   
 
Y con ello podremos obtener de la “Tabla nº 19” del anexo de tablas el valor del 
factor aiso. 
Para seleccionar los rodamientos partiremos del diámetro interior de los 
mismos ya que es el único dato hasta el momento conocido junto con el tipo de 
rodamientos. El método que emplearemos para seleccionar los rodamientos que 
mejor se adapten a los requisitos será elegir uno de los rodamientos disponibles del 
catálogo del fabricante SKF con una capacidad de carga intermedia y realizar los 
cálculos anteriormente descritos despejando de la ecuación la capacidad dinámica de 
carga C, o lo que es lo mismo, juntando las dos ecuaciones de la vida del rodamiento: 
          
   
   
 (
 










Y despejando la capacidad dinámica de carga: 
         (
      





Si este valor calculado es superior al “C” del rodamiento seleccionado significa 
que el rodamiento no es el adecuado y habría que sustituirlo por otro de una 
capacidad de carga mayor, por el contario, si el valor de “C” calculado es inferior al del 
rodamiento seleccionado significará que soportará las cargas sufridas pero debemos 
ajustarlo lo mejor posible para que dicho rodamiento sea el más apropiado dentro de 
todos los que puedan servir. 
Los cálculos los haremos con ayuda de un Excel para facilitar el proceso. Como 
este documento se ha realizado, lógicamente, previamente a la realización de estos 
cálculos, en las siguientes tablas mostraremos el resultado final de selección de los 
rodamientos de los ejes.  
Las celdas con fondo de color verde están pintadas de esta forma para 
distinguirlas del resto de celdas numéricas, las cuales contienen fórmulas, esto se ha 
hecho simplemente para facilitar el trabajo a la hora de ir cambiando los valores, no 
tiene otro motivo. 
6.3  RODAMIENTOS EJE ENTRADA 
 En este eje, vamos a estudiar los cuatro casos posibles de cargas vistos en el 
apartado del cálculo a deflexión lateral para asegurarnos que los rodamientos 
escogidos cumplen para los 4 estados de carga. 
CASO A: 
 Recordemos las cargas que teníamos presentes en este caso: 
 Fax piñón 1 = -2251,22 N 
 Frad motor = -3197,04 N 
 Frad A = 2873,72 N 
 Frad B = 4904,09 N 




Tabla nº59 Selección rodamientos eje entrada caso A 
Como vemos, ambos rodamientos cumplen los requisitos descritos 
anteriormente por lo que esta selección es la más adecuada de todas y de esta forma 













 Para este caso, las cargas eran las siguientes: 
 Fax piñón 1 = -2251,22 N 
 Frad motor = 3197,04 N 
 Frad A = 7794,60 N 
 Frad B = 3460,81 N 










En este caso, teníamos las siguientes cargas: 
 Fax piñón 1 = 2251,22 N 
 Frad motor = -3197,04 N 
 Frad A = 5674,02 N 
 Frad B = 5017,14 N 
Tabla nº61 Selección rodamientos eje entrada caso C 









Por último, en el caso D las cargas eran las siguientes: 
 Fax piñón 1 = 2251,22 N 
 Frad motor = 3197,04 N 
 Frad A = 1926,08 N 
 Frad B = 5346,77 N 
Tabla nº62 Selección rodamientos eje entrada caso D 
De esta forma aseguramos que para este diseño del eje, estos rodamientos son 
los más adecuados para el eje de entrada. 
 Las características de ambos rodamientos podremos encontrarlas en el anexo 
de tablas “Tabla nº 20” y “Tabla nº 21”. 




6.4  RODAMIENTOS EJE INTERMEDIO 
 Para el eje intermedio, al igual que el eje anterior, el proceso de selección ha 
sido ir seleccionando rodamientos de diámetro interior de 45 mm con capacidad de 
carga intermedia y a partir de ahí intentar acercar lo mayor posible el CNEC al CROD para 
asegurarnos de que hemos ajustado las 50000 horas de vida de una manera eficiente. 
 En este eje, al localizarse dos engranajes en el mismo, para calcular la fuerza 
axial sobre el eje debida a los engranajes deberemos de tener en cuenta las fuerzas 
axiales de ambos engranajes y sus sentidos para calcular la Fh. 
CASO A: 
 Fax engranajes = 2251,22 - 4783,85 = -2532,63 N 
 Frad A = 8764,78 N 
 Frad B = 10875,79 N 
Tabla nº63 Selección rodamientos eje intermedio caso A 
 





 Fax engranajes = -2251,22 + 4783,85 = 2532,63 N 
 Frad A = 8852,85 N 
 Frad B = 12092,33 N 
Tabla nº64 Selección rodamientos eje intermedio caso B 
Como vemos, el caso A es opuesto al caso B en cuanto a cargas en los 
rodamientos: Para el caso A, el rodamiento A aguantaría menos horas y para el caso B 
justo lo contrario pero ambos cumplen con los requisitos mínimos de 50000 horas de 
funcionamiento. 
Ambos rodamientos serán el mismo modelo con una anchura de 23 mm. 
Las características de este rodamiento las podremos encontrar en el anexo de 
tablas “Tabla nº 22”. 




6.5  RODAMIENTOS EJE SALIDA 
Por último, en el eje de salida ocurrirá algo parecido al eje de entrada, es decir,  
tendremos que analizar los cuatro casos posibles de fuerzas como hemos visto 
anteriormente. 
A continuación se mostrarán las tablas de selección de los rodamientos, 
empezando por el caso A. 
CASO A: 
 Fax rueda 2 = 4813,62 N 
 Frad motor = -13571,43 N 
 Frad A = 15196,75 N 
 Frad B = 16287,72 N 
Tabla nº65 Selección rodamientos eje salida caso A 





 Fax rueda 2 = 4813,62 N 
 Frad motor = 13571,43 N 
 Frad A = 24479,81 N 
 Frad B = 16482,85 N 
 













 Fax rueda 2 = -4813,62 N 
 Frad motor = -13571,43 N 
 Frad A = 29460,08 N 
 Frad B = 11969,52 N 










 Fax rueda 2 = -4813,62 N 
 Frad motor = 13571,43 N 
 Frad A = 16615,24 N 
 Frad B = 14857,07 N 
Tabla nº68 Selección rodamientos eje salida caso D 
 Se puede ver que los casos más desfavorables son el B y C y ya que el 
rodamiento B en ambos casos cumple prácticamente justas las 50000 horas de 
funcionamiento. Y el peor caso entre los dos es el caso B ya que el rodamiento A 
aguantará menos horas (siempre cumpliendo las 50000 horas mínimas necesarias). 
Las características de ambos rodamientos podremos encontrarlas en el anexo 
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ELEMENTO N.º DE PIEZA DESCRIPCIÓN CANTIDAD
1 Eje entrada Eje de entrada 1
2 AFBMA 19.1.2 - J2DE035 - 16,DE,NC,16 Rodamieno A eje de entrada 1
3 B27.8M - 3DM1-35 Anillo de retención  DSH-35 1
4 B27.8M - 3DM1-30 Anillo de retención  DSH-30 1
5 Chaveta eje entrada Chaveta 44 mm, 10 x 8 1
6 Casquillos Casquillo 6,9 mm 1
7 Casquillos Casquillo 6,5 mm 1
8 Eje intermedio Eje intermedio 1
9 Chaveta eje intermedio Chaveta 63 mm, 14 x 9 2
10 AFBMA 19.1.2 - J3DB045 - 18,DE,NC,18 Rodamiento A eje intermedio 2
11 B27.8M - 3DM1-45 Anillo de retención DSH-45 2
12 B27.8M - 3DM1-50 Anillo de retención DSH-50 1
13 Casquillos Casquillo 8,5 mm 1
14 Casquillos Casquillo 8,5 mm 1
15 Casquillos Casquillo16 mm 1
16 Eje salida Eje de salida 1
17 Chaveta eje salida Chaveta 88 mm, 20 x 12 1
18 AFBMA 19.1.2 - JM51194 - 20,DE,NC,20 Rodamiento B eje de salida 1
19 AFBMA 19.1.2 - J3DE070 - 20,DE,NC,20 Rodamiento A eje de salida 1
20 Casquillos Casquillo 16 mm 1
21 Casquillos Casquillo 11,5 mm 1
22 B27.8M - 3DM1-65 Anillo de retención DSH-65 1
23 B27.8M - 3DM1-70 Anillo de retención DSH-70 1
24
RH Helical gear 5M 18T 
20HA 20PA 69FW ---
18B50H63L50.0R1
Piñón eje intermedio 1
25
RH Helical gear 4M 51T 
20HA 20PA 38FW ---
51B71H62.5L50.0R1
Rueda eje intermedio 1
26
LH Helical gear 4M 17T 
20HA 20PA 38FW ---
17B51H43.75L35.0R1
Piñón eje de entrada 1
27
LH Helical gear 5M 51T 
20HA 20PA 69FW ---
51B100H87.5L70.0R1
Rueda eje de salida 1
28 AFBMA 19.1.2 - J7FB030 - 12,DE,NC,12 Rodamiento B eje de entrada 1
29 Carcasa Carcasa 1
30 35x47x6 HMS5 RG Sello radial eje de entrada 1
31 Tapa eje entrada Tapa eje de entrada 1
32
B18.2.3.1M - Hex cap 
screw, M6 x 1.0 x 20 --
20N
Tornillo de M6 x 1,0 de 20 mm 8
33 70x90x10 HMS5 RG Sello radial eje de salida 1
34 Tapa eje salida Tapa eje de salida 1
35
B18.2.3.1M - Hex cap 
screw, M6 x 1.0 x 30 --
18N
Tornillo de M6 x 1,0 de 30 mm 36
36 B18.2.4.1M - Hex nut, Style 1,  M6 x 1 --D-N Tuerca de M6 x 1,0 28
37 Tapón vaciado Tapón de vaciado de aceite 1
38 Tapón llenado Tapón de llenado de aceite 1
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Debemos establecer unas condiciones de fabricación que marquen los 
materiales y los métodos de ejecución. Con todo esto, queremos asegurar tanto la 
buena fabricación como la calidad y fiabilidad del producto. 
Para ello, en este documento vamos a establecer unas condiciones técnicas y 
legales dividiendo este documento principalmente  en dos partes: el pliego de 
condiciones técnicas, que define las características de los materiales utilizados y el 
proceso de fabricación de todos los elementos de los que consta el reductor, y por otro 
lado, el pliego de condiciones facultativas, donde se explican las condiciones legales 
del contrato y el tiempo y construcción que conllevará cada una de las fases del 
proyecto. 
En este proyecto se han definidos diversos apartados para la fabricación y 
ejecución del reductor de velocidad descrito: memoria, planos, pliego de condiciones y 
presupuesto; en caso de contradicción entre dichos documentos, prevalecerá lo 
definido en la memoria descriptiva en cuanto a descripción de los materiales utilizados 
y los cálculos hechos, el pliego de condiciones prevalecerá en cuanto a condiciones 
técnicas y legales, los planos en cuanto a dimensionado de los elementos del reductor 
y por último, el presupuesto en cuanto a coste de los componentes del reductor de 
velocidad.  
En definitiva, la memoria es el documento más importante de todos y el que 
prevalece ante el resto de ellos. 
2. PLIEGO DE CONDICIONES TÉCNICAS 
2.1 MATERIALES 
2.1.1 EJE DE ENTRADA E INTERMEDIO  
 Los ejes de entrada e intermedio están fabricados de un acero laminado forjado 
34CrNiMo6 según la norma UNE-EN 10027-1:2017, para conseguir este tratamiento 
térmico ha de fundirse a una temperatura entre 900 y 1150 °C.  
 Las propiedades mecánicas de este acero son las siguientes: 
 Límite de fractura (Su) = 1300 MPa 
 Límite de fluencia (Sy) = 860 MPa 
 Dureza = HB 401 
Se llevará un control exhaustivo para que se cumplan dichas propiedades 
mecánicas antes de utilizarlos en la fabricación de los ejes de entrada e intermedio 
pidiendo un certificado de calidad al fabricante de los mismos. 




Este acero tiene una aleación inferior al 5 % y la composición química de esta 
aleación es la siguiente: 
Carbono (C) Manganeso (Mn) Cromo (Cr) Molibdeno (Mo) Níquel (Ni) 
0,34 % 0,65 % 1,5 % 0,22 % 1,5 % 
2.1.2 EJE DE SALIDA 
El eje de salida está fabricados de un acero normalizado 42CrMo4 según la 
norma UNE-EN 10027-1:2017, para conseguir este tratamiento térmico ha de fundirse 
a una temperatura de 900 °C.  
 Las propiedades mecánicas de este acero son las siguientes: 
 Límite de fractura (Su) = 950 MPa 
 Límite de fluencia (Sy) = 560 MPa 
 Dureza = HB 277 
Se llevará un control exhaustivo para que se cumplan dichas propiedades 
mecánicas antes de utilizarlos en la fabricación de los ejes de entrada e intermedio 
pidiendo un certificado de calidad al fabricante de los mismos. 
Este acero tiene una aleación inferior al 5 % y la composición química de esta 
aleación es la siguiente: 
Carbono (C) Manganeso (Mn) Cromo (Cr) Molibdeno (Mo) 
0,42 % 0,75 % 1,05 % 0,22 % 
2.1.3 ENGRANAJES 
Los engranajes de ambas etapas del reductor están fabricados del mismo 
material, un acero templado y revenido 42CrMo4 según la norma UNE-EN 10027-
1:2017, para conseguir este tratamiento térmico ha de fundirse primero a una 
temperatura de 840 °C y posteriormente a 1380 °C. 
 Las propiedades mecánicas de este acero son las siguientes: 
 Límite de fractura (Su) = 1120 MPa 
 Límite de fluencia (Sy) = 1040 MPa 
 Dureza = HB 321 
Se llevará un control exhaustivo para que se cumplan dichas propiedades 
mecánicas antes de utilizarlos en la fabricación de los ejes de entrada e intermedio 
pidiendo un certificado de calidad al fabricante de los mismos. 
 
 




Este acero tiene una aleación inferior al 5 % y la composición química de esta 
aleación es la siguiente: 
Carbono (C) Manganeso (Mn) Cromo (Cr) Molibdeno (Mo) 
0,42 % 0,75 % 1,05 % 0,22 % 
 
2.1.4 CARCASA Y TAPAS  
 La carcasa y las tapas están fabricadas del mismo material, una 
fundición gris EN-GJL 250 según la norma UNE-EN 1561:2012, idéntica a la norma 
anterior UNE-EN 1561:2011.  
 Las propiedades mecánicas de este acero son las siguientes: 
 Límite de fractura (Su) = 250 a 350 MPa 
 Límite de fluencia (Sy) = 165 a 228 MPa 
 Dureza = HB 180 a 220 
Se llevará un control exhaustivo para que se cumplan dichas propiedades 
mecánicas antes de utilizarlos en la fabricación de los ejes de entrada e intermedio 
pidiendo un certificado de calidad al fabricante de los mismos. 
La composición química de la fundición de hierro gris es la siguiente: 
Carbono (C) Silicio (Si) 
2,53 a 4% 1 a 3 % 
 
2.2 CONDICIONES DE LA EJECUCIÓN 
 En el siguiente apartado indicaremos, detalladamente, el modo de realizar cada 
uno de los mecanizados de las piezas del reductor que no son manufacturadas, como 
los ejes o engranajes, entre otros. Describiendo paso a paso como mecanizar cada 
pieza, así como el posterior montaje y ensamblaje del reductor de velocidad y el envío 
al cliente. 
2.2.1 DESCRIPCIÓN DEL MECANIZADO 
2.2.1.1 EJE DE ENTRADA 
Para la mecanización del eje de entrada, partiremos de una pieza cilíndrica de 
45 mm de diámetro y 195 mm de largo.  
Estas medidas son un poco más grandes que la pieza final ya que puede haber 
imperfecciones en la superficie si escogiéramos las medidas exactas y además debe de 
tener un buen acabado superficial ya que las operaciones con el torno se harán dos 
veces, una  primera de desbaste y otra de acabado ajustándolo a las medidas finales. 
 








Refrentado de las caras exteriores  
Cilindrado exterior de 40 mm a lo largo de todo el eje 
Cilindrado exterior de 35 mm de 165 mm de longitud 
Cilindrado exterior de 30 mm de 22,70 mm por el lado 
contrario 
Ranurado de los dos alojamientos para los anillos de 
retención 
Achaflanado de los dos extremos del eje 
FRESADORA Ranurado de los dos chaveteros 
 
Las zonas del eje donde van situados los rodamientos tendrán una tolerancia de 
ajuste de k5. 
2.2.1.2 EJE INTERMEDIO 
Para la mecanización del eje intermedio, partiremos de una pieza cilíndrica de 
60 mm de diámetro y 235 mm de largo.  
Estas medidas son un poco más grandes que la pieza final ya que puede haber 
imperfecciones en la superficie si escogiéramos las medidas exactas y además debe de 
tener un buen acabado superficial ya que las operaciones con el torno se harán dos 
veces, una  primera de desbaste y otra de acabado ajustándolo a las medidas finales. 








Refrentado de las caras exteriores  
Cilindrado exterior de 55 mm a lo largo de todo el eje 
Cilindrado exterior de 50 mm de 200,30 mm de longitud 
Cilindrado exterior de 45 mm de 28,65 mm por el mismo 
lado 
Cilindrado exterior de 45 mm de 28,65 mm por el lado 
opuesto 
Ranurado de los tres alojamientos para los anillos de 
retención 
Achaflanado de los dos extremos del eje 
FRESADORA Ranurado de los dos chaveteros 
 
Las zonas del eje donde van situados los rodamientos tendrán una tolerancia de 
ajuste de k5.  




2.2.1.3  EJE DE SALIDA 
Para la mecanización del eje de salida, partiremos de una pieza cilíndrica de 80 
mm de diámetro y 355 mm de largo.  
Estas medidas son un poco más grandes que la pieza final ya que puede haber 
imperfecciones en la superficie si escogiéramos las medidas exactas y además debe de 
tener un buen acabado superficial ya que las operaciones con el torno se harán dos 
veces, una  primera de desbaste y otra de acabado ajustándolo a las medidas finales. 




Refrentado de las caras exteriores  
Cilindrado exterior de 75 mm a lo largo de todo el eje 
Cilindrado exterior de 70 mm de 308,15 mm de longitud 
Cilindrado exterior de 65 mm de 35,15 mm por el lado 
contrario 
Ranurado de los dos alojamientos para los anillos de 
retención 
Achaflanado de los dos extremos del eje 
FRESADORA Ranurado de los dos chaveteros 
 
Las zonas del eje donde van situados los rodamientos tendrán una tolerancia de ajuste 
de k5. 
2.2.1.4 PIÑÓN DEL EJE DE ENTRADA 
 Para la mecanización del piñón de la primera etapa, partiremos de una pieza 
cilíndrica de 85 mm de diámetro y 45 mm de ancho.  
Estas medidas son un poco más grandes que la pieza final ya que puede haber 
imperfecciones en la superficie si escogiéramos las medidas exactas y además debe de 
tener un buen acabado superficial ya que las operaciones con el torno se harán dos 
veces, una  primera de desbaste y otra de acabado ajustándolo a las medidas finales. 




Refrentado de las caras exteriores  
Cilindrado exterior de 82 mm 
Cilindrado interior de 35 mm 
FRESADORA 
Tallado de los dientes 
Ranurado del chavetero 




2.2.1.5 RUEDA DEL EJE INTERMEDIO 
Para la mecanización de la rueda de la primera etapa, partiremos de una pieza 
cilíndrica de 230 mm de diámetro y 65 mm de ancho.  
Estas medidas son un poco más grandes que la pieza final ya que puede haber 
imperfecciones en la superficie si escogiéramos las medidas exactas y además debe de 
tener un buen acabado superficial ya que las operaciones con el torno se harán dos 
veces, una  primera de desbaste y otra de acabado ajustándolo a las medidas finales. 




Refrentado de las caras exteriores  
Taladrado de 45 mm de los agujeros interiores 
Cilindrado exterior de 227 mm 
Cilindrado interior de 50 mm 
FRESADORA 
Fresado interior de las caras internas 
Tallado de los dientes 
Ranurado del chavetero 
2.2.1.6 PIÑÓN DEL EJE INTERMEDIO 
 Para la mecanización del piñón de la segunda etapa, partiremos de una pieza 
cilíndrica de 110 mm de diámetro y 75 mm de ancho.  
Estas medidas son un poco más grandes que la pieza final ya que puede haber 
imperfecciones en la superficie si escogiéramos las medidas exactas y además debe de 
tener un buen acabado superficial ya que las operaciones con el torno se harán dos 
veces, una  primera de desbaste y otra de acabado ajustándolo a las medidas finales. 




Refrentado de las caras exteriores  
Cilindrado exterior de 107 mm 
Cilindrado interior de 50 mm 
FRESADORA 
Tallado de los dientes 










2.2.1.7 RUEDA DEL EJE DE SALIDA 
Para la mecanización de la rueda de la segunda etapa, partiremos de una pieza 
cilíndrica de 285 mm de diámetro y 90 mm de ancho.  
Estas medidas son un poco más grandes que la pieza final ya que puede haber 
imperfecciones en la superficie si escogiéramos las medidas exactas y además debe de 
tener un buen acabado superficial ya que las operaciones con el torno se harán dos 
veces, una  primera de desbaste y otra de acabado ajustándolo a las medidas finales. 




Refrentado de las caras exteriores  
Taladrado de 50 mm de los agujeros interiores 
Cilindrado exterior de 283 mm 
Cilindrado interior de 70 mm 
FRESADORA 
Fresado interior de las caras internas 
Tallado de los dientes 
Ranurado del chavetero 
2.2.1.8 CARCASA 
 Para la fabricación de la carcasa se realizará mediante colada en molde de 
arena. Utilizaremos un molde para la parte inferior de la carcasa y otro igual pero en 
espejo para la parte superior de la carcasa. 
 Después del desmolde de la carcasa, se comprobará que no haya grietas ya que 
eso podría provocar fugas del lubricante y menor resistencia de la carcasa frente a los 
esfuerzos que soportará. De no ser así, se continuará con el mecanizado de los 
alojamientos de los rodamientos para planear su superficie para que haya un buen 
contacto.  
Además, las zonas de los alojamientos de los rodamientos en la carcasa, 
tendrán una tolerancia de ajuste K6 para evitar desplazamientos de las pistas de 
rodadura. 
 Por último, se realizarán todos los taladros: tanto los que rodean la carcasa 
para juntar las dos partes de la misma, como los agujeros para el visor de nivel y los 









2.2.1.9 TAPA EJE DE ENTRADA 
 Para la mecanización de la tapa del eje de entrada, partiremos de una pieza 
cilíndrica de 100 mm de diámetro y 15 mm de ancho.  
Estas medidas son un poco más grandes que la pieza final ya que puede haber 
imperfecciones en la superficie si escogiéramos las medidas exactas y además debe de 
tener un buen acabado superficial ya que las operaciones con el torno se harán dos 
veces, una  primera de desbaste y otra de acabado ajustándolo a las medidas finales. 




Refrentado de las caras exteriores  
Cilindrado exterior de 96 mm 
Cilindrado interior de 47 mm de diámetro de 9 mm de 
profundidad 
Taladrado del agujero central de 35 mm de diámetro 
Taladrado de los ocho agujeros de M6 
 
2.2.1.10 TAPA EJE DE SALIDA 
 Para la mecanización de la tapa del eje de salida, partiremos de una pieza 
cilíndrica de 155 mm de diámetro y 22 mm de ancho.  
Estas medidas son un poco más grandes que la pieza final ya que puede haber 
imperfecciones en la superficie si escogiéramos las medidas exactas y además debe de 
tener un buen acabado superficial ya que las operaciones con el torno se harán dos 
veces, una  primera de desbaste y otra de acabado ajustándolo a las medidas finales. 




Refrentado de las caras exteriores  
Cilindrado exterior de 150 mm 
Cilindrado interior de 90 mm de diámetro de 14,50 mm de 
profundidad 
Taladrado del agujero central de 70 mm de diámetro 
Taladrado de los ocho agujeros de M6 
 
 




2.3 ENSAMBLAJE Y ENSAYOS 
 Una vez se hayan fabricado y mecanizado todas las piezas del reductor y 
adquirido aquellas que ya son manufacturadas, se procederá al ensamblaje de todo el 
conjunto. 
 Antes de ensamblar todos los componentes en la carcasa del reductor, se 
revisarán que todos y cada uno de ellos no tengan defectos visuales que puedan 
provocar fallos en el funcionamiento del reductor de velocidad. 
 Después de ensamblar todos los elementos que conforman el reductor, se 
finalizará la preparación del reductor con una serie de ensayos trabajando en los dos 
sentidos de giro y viendo y comprobando que todo funciona correctamente.  
 Por último, se pintará la carcasa del reductor del color definido en la memoria. 
2.4 EMBALAJE Y ENVÍO DEL PRODUCTO 
 Una vez comprobado que todo funciona como debería se procederá al 
desmontaje del reductor y embalaje individualmente de todos y cada uno de los 
componentes del reductor protegidos con poliestireno expandido (Porexpan) y en 
cajas de cartón para evitar cualquier golpe que pudieran tener durante el transporte 
hasta el punto donde lo quiera el cliente. Una vez allí se realizará de nuevo el montaje 
y puesta a punto del reductor.  
3. PLIEGO DE CONDICIONES FACULTATIVAS 
 En esta segunda parte del pliego de condiciones, como ya hemos dicho al principio, 
vamos a tratar temas de la dirección legal del proyecto, así como responsabilidades dentro de 
esta dirección y se establecerán unos plazos y ritmos de los trabajos a realizar según lo 
establecido en el contrato. 
3.1 EL CONTRATISTA 
 La persona responsable de la Dirección general del proyecto será el contratista, 
es decir, aquella persona o empresa que haya sido directamente contratada por el 
cliente para fabricar el reductor de velocidad. 
 Este contratista tendrá derecho a pedirle un ejemplar del proyecto al cliente y 
en caso de pérdida por causa justificada o rotura, el cliente deberá proporcionárselo 
de nuevo.  
Ante cualquier duda, el contratista podrá dirigirse a la Dirección Técnica del 
cliente, al que le podrá transmitir cualquier problema o duda durante la realización del 
proyecto. 
 




El contratista es responsable de proporcionar todos los materiales, equipo y 
mano de obra necesaria para la realización del proyecto.  
Podrá tener a cargo a un jefe de proyecto, el cual supervisará junto con el 
contratista cada una de las fases del proyecto. En caso de no poder estar presente el 
contratista por alguna falta justificada, con el jefe de proyecto presente será suficiente. 
Todos los operarios que disponga el contratista a su cargo deberán estar 
cualificados para realizar todos los trabajos necesarios y deberán de tener todos los 
documentos y certificados en regla. 
Así mismo, el contratista será el principal responsable de cualquier accidente 
que pueda pasar durante la fabricación del reductor por lo que correrá a cargo de él 
cualquier indemnización a quien corresponda. 
El contratista no podrá comenzar con los trabajos hasta que la Dirección 
Técnica del cliente dé el visto bueno y deberá de cumplir con los plazos establecidos en 
el contrato.  
3.2 LA DIRECCIÓN TÉCNICA  
 Por el otro lado del contrato se encuentra el cliente, el cual podrá designar él 
mismo, una Dirección Técnica del proyecto para intervenir en cuestiones importantes 
en ausencia del cliente en persona y tomar decisiones sobre los plazos y ritmos del 
proyecto. 
 Esta Dirección Técnica podrá ordenarle al contratista cualquier cambio sobre el 
proyecto a realizar, siempre con la suficiente antelación, así como cambios en los 
plazos de entrega estipulados por razón justificada. 
3.3 COMIENZO Y RITMO DEL PROYECTO 
 Antes de comenzar con los trabajos, se realizará una comprobación de todas las 
máquinas y herramientas que se van a utilizar, así como todas las medidas de 
seguridad y elementos de protección de las máquinas. 
 El plazo estipulado para fabricar y realizar todos los ensayos oportunos y tener 
preparado para su envío el reductor de velocidad será como máximo de mes y medio. 
El inicio y fin de cada fase lo determinará la Dirección Técnica. 
 Durante este mes y medio tendrán lugar las siguientes fases: 
 
 




3.3.1 FASE DE FABRICACIÓN 
 El periodo de fabricación de los engranajes, ejes y carcasa, será como máximo 
de 3 semanas desde el comienzo del proyecto.  
 Los materiales empleados para la fabricación de dichos elementos están 
descritos en el Pliego de condiciones técnicas y deberán de cumplir todas sus 
características. 
 Durante estas tres semanas también se realizará la compra de aquellos 
elementos manufacturados: casquillos, sellos radiales, aceite… Todos estos gastos irán 
a cargo del contratista. 
3.3.2 FASE DE ENSAMBLAJE Y PRUEBAS 
 El periodo de ensamblaje y posteriores ensayos se realizará en un periodo 
máximo de 2 semanas.  
 Los ensayos se realizarán funcionando el reductor en los dos sentidos posibles 
de giro para comprobar que todo funciona correctamente. 
3.3.3 FASE DE TRANSPORTE  DEL PRODUCTO 
  Por último, desde el momento en que el reductor ya esté listo para enviárselo 
al cliente hasta la recepción del mismo, y siempre y cuando tenga la aprobación de la 
Dirección Técnica, el periodo máximo de embalaje y transporte del producto dentro de 
territorio nacional será de 1 semana.  
 Para envíos al extranjero podrá ampliarse hasta 2 semanas como caso 
excepcional. 
 Todos los gastos que puedan ocasionar la fabricación del reductor y el 
transporte corren a cargo del contratista. 
3.4 FALLOS DURANTE EL TRANSCURSO DEL PROYECTO 
 Si en algún momento, desde el comienzo del proyecto hasta la entrega o 
recepción del producto, surge algún imprevisto ya sea por defectos superficiales o 
internos en la fabricación de los componentes del reductor o por fallos en las 









3.5 PERIODO DE GARANTÍA 
 Una vez el cliente haya recibido el reductor de velocidad y se haya comprobado 
correctamente el ensamblaje y el funcionamiento del reductor, comenzará el periodo 
de garantía. 
 Este periodo durará seis meses y durante dicho periodo el contratista estará 
obligado a atender cualquier problema que le surja al reductor y subsanarlo con sus 
propios medios haciéndose cargo de cualquier coste que ello conlleve.   
 Para que el cliente disponga de esta garantía, el reductor no podrá sufrir 
ninguna modificación respecto a cuando se hizo la recepción del reductor por parte del 
contratista. De no ser así, esta garantía quedará anulada y el cliente se encargará de 
todos los gastos necesarios. 
 Está anulación del periodo de garantía también se producirá si el cliente hace 
un uso indebido del reductor causándole daños, por ello, deberá estar claramente 
justificado cada vez que se requiera la presencia del contratista para la posible 
reparación del reductor de velocidad. 
 
 






DISEÑO Y CÁLCULO DE UN REDUCTOR DE 
VELOCIDAD CON RELACIÓN DE 
TRANSMISIÓN 8,5 Y PAR MÁXIMO A LA 




















1. INTRODUCCIÓN ......................................................................................................... 4 
2. EJES ............................................................................................................................ 4 
2.1 EJE DE ENTRADA ..................................................................................................... 4 
2.1.1 MATERIAL EN BRUTO ....................................................................................... 4 
2.1.2 MECANIZADO ................................................................................................... 4 
2.1.3  COSTE TOTAL ................................................................................................... 4 
2.2 EJE INTERMEDIO ..................................................................................................... 5 
2.2.1 MATERIAL EN BRUTO ....................................................................................... 5 
2.2.2 MECANIZADO ................................................................................................... 5 
2.2.3  COSTE TOTAL ................................................................................................... 5 
2.3 EJE DE SALIDA ......................................................................................................... 5 
2.3.1 MATERIAL EN BRUTO ....................................................................................... 5 
2.3.2 MECANIZADO ................................................................................................... 5 
2.3.3  COSTE TOTAL ................................................................................................... 5 
3. ENGRANAJES ................................................................................................................. 6 
3.1 PIÑÓN EJE DE ENTRADA .......................................................................................... 6 
3.1.1 MATERIAL EN BRUTO ....................................................................................... 6 
3.1.2 MECANIZADO ................................................................................................... 6 
3.1.3  COSTE TOTAL ................................................................................................... 6 
3.2 RUEDA EJE INTERMEDIO ......................................................................................... 6 
3.2.1 MATERIAL EN BRUTO ....................................................................................... 6 
3.2.2 MECANIZADO ................................................................................................... 6 
3.2.3  COSTE TOTAL ................................................................................................... 7 
3.3 PIÑÓN EJE INTERMEDIO ......................................................................................... 7 
3.3.1 MATERIAL EN BRUTO ....................................................................................... 7 
3.3.2 MECANIZADO ................................................................................................... 7 
3.3.3  COSTE TOTAL ................................................................................................... 7 




3.4 RUEDA EJE DE SALIDA ............................................................................................. 8 
3.4.1 MATERIAL EN BRUTO ....................................................................................... 8 
3.4.2 MECANIZADO ................................................................................................... 8 
3.4.3  COSTE TOTAL ................................................................................................... 8 
4. CARCASA ....................................................................................................................... 8 
4.1 MATERIAL ................................................................................................................ 8 
4.2 CONFORMADO ........................................................................................................ 8 
4.3 MECANIZADO .......................................................................................................... 9 
4.4  COSTE TOTAL .......................................................................................................... 9 
5. TAPA EJE DE ENTRADA.................................................................................................. 9 
5.1 MATERIAL EN BRUTO .............................................................................................. 9 
5.2 MECANIZADO .......................................................................................................... 9 
5.3 COSTE TOTAL ........................................................................................................... 9 
6. TAPA EJE DE SALIDA .................................................................................................... 10 
6.1 MATERIAL EN BRUTO ............................................................................................ 10 
6.2 MECANIZADO ........................................................................................................ 10 
6.3 COSTE TOTAL ......................................................................................................... 10 
7. COMPONENTES NORMALIZADOS ............................................................................... 11 
8. COSTE TOTAL NETO DEL PRODUCTO .......................................................................... 12 










Para establecer el presupuesto de nuestro proyecto se ha realizado una gran 
comparación entre muchos modelos antes de elegir cada pieza del diseño, buscando 
los componentes del reductor o materiales a utilizar en distintas empresas para 
conseguir encontrar lo más barato del mercado sin perder calidad en el producto final.  
 
El presupuesto se ha dividido en dos partes, por un lado, aquellos componentes 
del reductor que han de comprarse el material en bruto y mecanizarse (engranajes, 
carcasa…)  y por otro lado, aquellos que se adquieren ya manufacturados (tapones, 
rodamientos, sellos radiales…).  
 
En la fabricación de todos los elementos que conforman el reductor de 
velocidad se ha incluido ya el precio de la mano de obra. 
 
En último lugar se resumirá el coste total neto de la suma ambas partes y el 
coste final añadiendo los gastos generales, el beneficio industrial y el impuesto sobre 
el valor añadido. 
2. EJES 
2.1 EJE DE ENTRADA 
2.1.1 MATERIAL EN BRUTO 
 
Material Masa (Kg) Coste (€/Kg) TOTAL (€) 




Operación Tiempo (h) Coste (€/h) TOTAL (€) 
Refrentado caras 0,10 25,83 2,58 
Cilindrado exterior 0,64 25,83 16,53 
Ranurados 0,19 25,83 4,90 
Achaflanados 0,05 25,83 1,29 
Fresado chaveteros 0,38 25,83 9,82 
  TOTAL 35,12 
2.1.3  COSTE TOTAL 
 
EJE DE ENTRADA 
Material 6,39 € 
Proceso de mecanizado 35,12 € 
TOTAL 41,51 € 
 




2.2 EJE INTERMEDIO 
2.2.1 MATERIAL EN BRUTO 
 
Material Masa (Kg) Coste (€/Kg) TOTAL (€) 




Operación Tiempo (h) Coste (€/h) TOTAL (€) 
Refrentado caras 0,12 25,83 3,09 
Cilindrado exterior 0,92 25,83 23,76 
Ranurados 0,28 25,83 7,23 
Achaflanados 0,05 25,83 1,29 
Fresado chaveteros 0,45 25,83 11,62 
  TOTAL 46,99 
2.2.3  COSTE TOTAL 
 
EJE INTERMEDIO 
Material 13,68 € 
Proceso de mecanizado 46,99 € 
TOTAL 60,67 € 
2.3 EJE DE SALIDA 
2.3.1 MATERIAL EN BRUTO 
 
Material Masa (Kg) Coste (€/Kg) TOTAL (€) 




Operación Tiempo (h) Coste (€/h) TOTAL (€) 
Refrentado caras 0,20 25,83 5,17 
Cilindrado exterior 1,92 25,83 49,59 
Ranurados 0,50 25,83 12,92 
Achaflanados 0,10 25,83 2,58 
Fresado chaveteros 0,68 25,83 17,56 
  TOTAL 87,82 
2.3.3  COSTE TOTAL 
 
EJE DE SALIDA 
Material 15,31 € 
Proceso de mecanizado 87,82 € 
TOTAL 103,13 € 





3.1 PIÑÓN EJE DE ENTRADA 
3.1.1 MATERIAL EN BRUTO 
 
Material Masa (Kg) Coste (€/Kg) TOTAL (€) 




Operación Tiempo (h) Coste (€/h) TOTAL (€) 
Refrentado cara 0,50 25,83 12,92 
Cilindrado exterior 0,28 25,83 7,23 
Cilindrado interior 0,42 25,83 10,85 
Fresado dientes 0,93 25,83 24,02 
Fresado chavetero 0,10 25,83 2,58 
  TOTAL 57,60 
3.1.3  COSTE TOTAL 
 
PIÑÓN PRIMERA ETAPA 
Material 7,00 € 
Proceso de mecanizado 57,60 € 
TOTAL 64,60 € 
 
3.2 RUEDA EJE INTERMEDIO 
3.2.1 MATERIAL EN BRUTO 
 
Material Masa (Kg) Coste (€/Kg) TOTAL (€) 




Operación Tiempo (h) Coste (€/h) TOTAL (€) 
Refrentado cara 1,43 25,83 36,94 
Taladrado  0,25 18,20 4,55 
Cilindrado exterior 0,20 25,83 5,17 
Cilindrado interior 0,33 25,83 8,54 
Fresado interior 2,45 25,83 63,29 
Fresado dientes 2,02 25,83 52,18 
Fresado chavetero 0,16 25,83 4,13 
  TOTAL 174,80 
 




3.2.3  COSTE TOTAL 
 
RUEDA PRIMERA ETAPA 
Material 74,13 € 
Proceso de mecanizado 174,80 € 
TOTAL 248,93 € 
3.3 PIÑÓN EJE INTERMEDIO  
3.3.1 MATERIAL EN BRUTO 
 
Material Masa (Kg) Coste (€/Kg) TOTAL (€) 




Operación Tiempo (h) Coste (€/h) TOTAL (€) 
Refrentado cara 0,35 25,83 9,04 
Cilindrado exterior 0,30 25,83 7,75 
Cilindrado interior 0,57 25,83 14,72 
Fresado dientes 1,20 25,83 30,99 
Fresado chavetero 0,13 25,83 3,36 
  TOTAL 65,86 
 
3.3.3  COSTE TOTAL 
 
PIÑÓN SEGUNDA ETAPA 
Material 19,57 € 
Proceso de mecanizado 65,86 € 













3.4 RUEDA EJE DE SALIDA 
3.4.1 MATERIAL EN BRUTO 
 
Material Masa (Kg) Coste (€/Kg) TOTAL (€) 




Operación Tiempo (h) Coste (€/h) TOTAL (€) 
Refrentado cara 2,29 25,83 59,15 
Taladrado  0,35 18,20 6,37 
Cilindrado exterior 0,34 25,83 8,78 
Cilindrado interior 0,49 25,83 12,66 
Fresado interior 3,32 25,83 85,76 
Fresado dientes 2,79 25,83 72,07 
Fresado chavetero 0,20 25,83 5,17 
  TOTAL 249,96 
 
3.4.3  COSTE TOTAL 
 
RUEDA SEGUNDA ETAPA 
Material 157,63 € 
Proceso de mecanizado 249,96 € 
TOTAL 407,59 € 
4. CARCASA 
4.1 MATERIAL  
 
Material Masa (Kg) Coste (€/Kg) TOTAL (€) 
Fundición gris EN-
GJL 250 
29,16 0,94 27,41 
4.2 CONFORMADO 
 
Operación Coste (€) 
Fabricación molde 2250,00 











Operación Tiempo (h) Coste (€/h) TOTAL (€) 
Fresado 2,10 25,83 54,24 
Taladrado y 
roscado 
1,60 18,20 29,12 
  TOTAL 83,36 
 
4.4  COSTE TOTAL 
 
CARCASA 
Material 27,41 € 
Proceso de conformado 2330 € 
Proceso de mecanizado 83,36 € 
TOTAL 2440,77 € 
5. TAPA EJE DE ENTRADA 
5.1 MATERIAL EN BRUTO 
 
Material Masa (Kg) Coste (€/Kg) TOTAL (€) 
Fundición gris EN-
GJL 250 




Operación Tiempo (h) Coste (€/h) TOTAL (€) 
Refrentado cara 0,10 25,83 2,58 
Cilindrados 
interiores 
0,50 25,83 12,92 
Taladrado 0,20 18,20 3,64 
  TOTAL 19,14 
 
5.3 COSTE TOTAL 
 
TAPA EJE DE ENTRADA 
Material 0,79 € 
Proceso de mecanizado 19,14 € 
TOTAL 19,93 € 




6. TAPA EJE DE SALIDA 
 
6.1 MATERIAL EN BRUTO 
 
Material Masa (Kg) Coste (€/Kg) TOTAL (€) 
Fundición gris EN-
GJL 250 




Operación Tiempo (h) Coste (€/h) TOTAL (€) 
Refrentado cara 0,13 25,83 3,36 
Cilindrados 
interiores 
0,60 25,83 15,50 
Taladrado 0,20 18,20 3,64 
  TOTAL 22,5 
 
6.3 COSTE TOTAL 
 
TAPA EJE DE SALIDA 
Material 2,82 € 
Proceso de mecanizado 22,50 € 












7. COMPONENTES NORMALIZADOS 
 
Descripción Cantidad Coste (€/ud) TOTAL (€) 
Rodamiento SKF 33207 1 ud 22,69 22,69 
Rodamiento SKF 31306 1 ud 34,02 34,02 
Rodamiento SKF 32209 2 ud 19,61 39,22 
Rodamiento SKF 33114 1 ud 60,41 60,41 
Rodamiento SKF JM 511946/910 1 ud 83,01 83,01 
Chaveta 44 x 10 x 8 1 ud 1,42 1,42 
Chaveta 63 x 14 x 9 1 ud 1,61 1,61 
Chaveta 88 x 20 x 12 1 ud 2,34 2,34 
Anillo de seguridad DSH-30 1 ud 0,52 0,52 
Anillo de seguridad DSH-35 1 ud 0,57 0,57 
Anillo de seguridad DSH-45 2 ud 0,65 1,30 
Anillo de seguridad DSH-50 1 ud 0,71 0,71 
Anillo de seguridad DSH-65 1 ud 0,87 0,87 
Anillo de seguridad DSH-70 1 ud 0,94 0,94 
Sello radial HMS5 RG 35x47x6 1 ud 2,89 2,89 
Sello radial HMS5 RG 70x90x10 1 ud 9,63 9,63 
Casquillo  int 35 y L 6,9 1 ud 0,14 0,14 
Casquillo  int 35 y L 6,5 1 ud 0,12 0,12 
Casquillo  int 50 y L 8,5 2 ud 0,25 0,50 
Casquillo  int 50 y L 16 1 ud 0,37 0,37 
Casquillo  int 70 y L 16 1 ud 0,54 0,54 
Casquillo  int 70 y L 11,5 1 ud 0,48 0,48 
Tornillo hexagonal M6x1x20 8 ud 0,12 0,96 
Tornillo hexagonal M6x1x30 36 ud 0,16 5,76 
Tuerca hexagonal M6x1 28 ud 0,14 3,92 
Visor de nivel M16x1,5 1 ud 17,41 17,41 
Tapón llenado  18 1 ud 1,31 1,31 
Tapón vaciado M14x1,5 1 ud 1,64 1,64 
Junta de estanqueidad carcasa 1 ud 8,33 8,33 
Junta de estanqueidad tapas 2 ud 3,58 7,16 
Pintura RAL 5017 5 l 8,78 43,90 
Aceite ISO VG 460 15 l 3,37 50,55 











8. COSTE TOTAL NETO DEL PRODUCTO 
 
Elemento Coste (€) 
Eje de entrada 41,51 
Eje intermedio 60,67 
Eje de salida 103,13 
Piñón eje de entrada 64,60 
Rueda eje intermedio 248,93 
Piñón eje intermedio 85,43 
Rueda eje de salida 407,59 
Carcasa 2440,77 
Tapa eje de entrada 19,93 
Tapa eje de salida 25,32 
Componentes normalizados 405,24 
TOTAL 3903,12 
9. VALORACIÓN FINAL 
 
Concepto Precio (€) 
Coste total neto del producto 3903,12 
Gastos generales (13 %) 507,41 
Beneficio Industrial (25%) 975,78 
SUBTOTAL 5386,31 
IVA (21%) 1131,13 
PRECIO FINAL 6517,44 
 
El precio final de venta del reductor de velocidad es de “SEIS MIL QUINIENTOS 
DIECISIETE EUROS CON CUARENTA Y CUATRO CÉNTIMOS”. 
 
 
 
